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ABSTRACT 
 
The objective of this thesis is to develop a numerical model of the thermal-mechanical 
behavior of an automotive brake disc, in order to assess its fatigue behavior. The approach 
gathers : new numerical strategies which use eulerian algorithms adapted to problems 
involving components subjected to a moving load ; a relevant modeling of the behavior of 
the material ; durability criteria adapted to the different damages undergone by the disc, 
taking account of the multi-axial and non-isothermal characteristics of the loadings.  
 
A preliminary analysis of the physical phenomena occurring in the brake disc is led 
(high temperatures variations, severe thermal gradients in the disc, plastic deformations, 
friction, etc.) and their couplings (thermomechanical couplings, couplings between thermal 
phenomena and friction between the disc and the pads, etc. ) are analyzed. Then, a numerical 
modeling of the brake disc, based on realistic assumptions, can be proposed. This study can 
be realized thanks to the developments of new algorithms which save computational times. 
Their fundamental principle is to work not in the disc reference but in the loading’s one and 
to use eulerian coordinates in order to represent the structure movement. These algorithms 
are described in the thesis. At last, a strategy is proposed to analyze the brake disc durability, 
based on a “consistent approach” which includes the modeling of the loading, the modeling 
of the material behavior, an efficient numerical structural strategy and relevant fatigue 
criteria. The objective is to reach the same “degree of precision” in the different items in 
order to have a robust and useful tool for engineers in charge of the brake disc design.  
 
 
 
RESUME 
 
L’objectif de cette thèse est de proposer une modélisation du comportement 
thermomécanique des disques de frein automobiles pour la prédiction de leur tenue en 
fatigue. L’approche adoptée associe notamment : des stratégies numériques nouvelles qui 
reposent sur des algorithmes eulériens adaptés aux problèmes de pièces sous chargement 
mobile et répété ; une modélisation pertinente du comportement du matériau constituant les 
disques ; des critères de tenue adaptés aux différents endommagements subis par le disque, 
qui prennent notamment en compte le caractère multiaxial et anisotherme des sollicitations.  
 
Dans un premier temps, est présentée une analyse des phénomènes physiques 
opérant dans un disque de frein en service (fortes amplitudes de température, gradients 
thermiques élevés, déformations plastiques, frottement disque /plaquette, etc. ) et de leurs 
couplages (couplages thermomécaniques, couplages contact disque/plaquettes et élévation 
de température, etc.). A partir de cette analyse, nous pouvons proposer une modélisation 
numérique du disque qui se fonde sur des hypothèses pertinentes. Cette modélisation utilise 
des algorithmes nouveaux qui permettent de diminuer considérablement les temps de calcul. 
Leur principe fondamental est de se placer dans un repère non plus lié à la structure mais au 
chargement et d’utiliser une approche eulérienne pour prendre en compte le mouvement de 
la structure dans ce repère. Ces algorithmes sont décrits dans cette thèse. Enfin, on propose 
une stratégie de dimensionnement qui repose sur une approche dite globale. Cette dernière 
consiste à proposer une modélisation des sollicitations, une modélisation du comportement 
du matériau, une stratégie de calcul de structure performant et des critères de tenue adaptés 
aux phénomènes d’endommagement observés. L’objectif est de donner un même « degré de 
précision » dans chacun des modèles pour assurer au global une filière robuste qui répond 
au besoin de l’ingénieur en charge de la conception des disques de frein.  
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Introduction
Contexte et objectif
Avec le de´veloppement continuel des nouvelles technologies dans l’industrie du trans-
port, les ve´hicules sont toujours plus puissants et plus rapides. De ce fait, les syste`mes
de freinage doivent suivre ce meˆme rythme de progression. Le frein, organe majeur de
se´curite´, reste ainsi un composant tre`s e´tudie´ par les inge´nieurs. La concurrence automo-
bile devenant plus pressante, s’ajoutent aux soucis d’eﬃcacite´, de ﬁabilite´ et de confort,
ceux du moindre couˆt et du de´lai de fabrication. L’objectif de l’inge´nieur est donc de
trouver le meilleur compromis entre ces exigences de se´curite´ et ces contraintes technico-
e´conomiques. Pour mieux approcher la solution ”ide´ale”, il convient de mettre en œuvre
des techniques nume´riques pouvant comple´ter les e´tudes expe´rimentales, et ce, le plus toˆt
possible dans la chaˆıne de conception.
Le disque de frein automobile, comme le montre l’expe´rience, peut subir des de´gra-
dations dont l’origine re´side dans les sollicitations couple´es me´caniques (pression des gar-
nitures sur le disque et serrage du disque sur le moyeu) et thermiques (e´chauﬀement par
frottement). A cause de la complexite´ du syste`me, les mode´lisations nume´riques ne sont
envisageables que si elles reposent sur des hypothe`ses simpliﬁcatrices. Ainsi, la plupart
des e´tudes ne mode´lisent pas les phe´nome`nes de contact frottant, les couplages ther-
mome´caniques ou le comportement ane´lastique des mate´riaux. De meˆme, l’hypothe`se
d’axisyme´trie est commune´ment faite et donc la rotation du disque et les phe´nome`nes
tridimensionnels sont ne´glige´s. Ces insuﬃsances, qui permettent de gagner du temps de
calcul, rendent la pre´diction de la re´ponse thermome´canique du disque mauvaise.
L’objectif de cette the`se est de proposer une mode´lisation du comporte-
ment thermome´canique des disques de frein pour la pre´diction de leur tenue
en fatigue. L’approche adopte´e associe notamment :
• des strate´gies nume´riques nouvelles, adapte´es aux proble`mes de pie`ces
sous chargement transitoire mobile et re´pe´te´ ;
• une mode´lisation pertinente du comportement des mate´riaux constituant
les disques ;
• une mode´lisation des diﬀe´rents endommagements prenant en compte le
caracte`re multiaxial et anisotherme des sollicitations.
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Cette proposition repose sur une e´tude pre´alable des phe´nome`nes physiques ren-
contre´s dans le proble`me du disque de frein : cycles thermiques a` fortes variations de
tempe´rature ; apparition d’importants gradients thermiques dans le disque ; couplage
de ces phe´nome`nes avec des proble`mes de contact frottant entre le disque et les pla-
quettes de frein ; cycles me´caniques avec des de´formations plastiques, etc. Une fois que
ces phe´nome`nes sont analyse´s et que leurs couplages sont mieux appre´hende´s, on peut pro-
poser une mode´lisation du syste`me de frein qui se fonde sur des hypothe`ses pertinentes.
Cette analyse nume´rique n’est rendue possible que graˆce au de´veloppement de nouveaux
algorithmes de re´solution qui diminuent les temps de calcul. Leur principe fondamental est
de travailler dans le repe`re du chargement. Selon les proble`mes a` re´soudre, trois diﬀe´rents
algorithmes ont e´te´ de´veloppe´s : une me´thode transitoire, une dite stationnaire passage par
passage et une dernie`re dite stationnaire directe. Un autre algorithme appele´ algorithme
pe´riodique est e´galement pre´sente´ ; il s’agit d’une adaptation de l’algorithme stationnaire
pour les structures pe´riodiques, tels les disques de frein ventile´s. Dans un premier temps,
ces algorithmes sont de´crits. Des exemples simples permettent de les valider et de mon-
trer leurs inte´reˆts. Enﬁn, la strate´gie de dimensionnement repose sur une approche globale
qui inte`gre les eﬀets de structure (syste`me disque/environnement), le comportement du
mate´riau et les phe´nome`nes qui conduisent a` l’endommagement. Toutes ces analyses sont
mene´es conjointement, avec un meˆme degre´ de pre´cision. L’ossature de cette strate´gie
de mode´lisation est illustre´e par une premie`re e´tude de dimensionnement. Les premiers
calculs de disque sont eﬀectue´s et corre´le´s avec des essais sur banc dynamome´trique ; ils
montrent la pertinence des me´thodes nume´riques mises en place. Ils permettent aussi la
de´termination des cycles thermome´caniques subis par le disque au cours d’un freinage-
type ; ceux-ci sont ﬁnalement analyse´s en terme d’endommagement.
Le proble`me du disque de frein
L’objectif de cette e´tude est d’e´tudier la tenue en service du disque. L’expe´rience
montre que, soumis a` des sollicitations se´ve`res, correspondant ge´ne´ralement a` des essais
sur banc, il peut ﬁssurer en surface, en pied d’ailette, ou meˆme rompre au niveau de la
gorge. Pour pre´dire l’apparition de ces avaries, il faut d’abord comprendre les phe´nome`nes
qui les ge´ne`rent. Une analyse bibliographique montre que la principale sollicitation vient
des fortes variations de tempe´rature induites par le frottement des plaquettes contre le
disque. En eﬀet, la tempe´rature peut varier de 20oC a` plus de 700oC en quelques secondes
seulement. Ces brusques variations ne permettent pas a` la tempe´rature de s’homoge´ne´iser.
De ce fait, le disque est le lieu de tre`s forts gradients thermiques dans l’e´paisseur des pistes
de frottement, mais aussi dans la direction circonfe´rentielle. Ces derniers gradients sont
dus au fait que le ﬂux de chaleur qui entre dans le disque est localise´ sous les plaquettes
de frein et que le disque tourne. Parfois, il apparaˆıt ce qu’on appelle des points chauds ; ce
sont des zones circulaires re´gulie`rement espace´es sur les pistes ou` la tempe´rature est loca-
lement plus e´leve´e. Soumis a` de tels cycles thermiques, le disque subit des de´formations
ane´lastiques (plastiques voire meˆme viscoplastiques) qui sont elles aussi inhomoge`nes dans
la pie`ce.
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Pour pre´dire nume´riquement les champs thermome´caniques qui s’e´tablissent dans
le disque, il est fondamental de mettre en place une me´thode de calcul qui prenne en
compte les couplages essentiels entre les diﬀe´rents phe´nome`nes, le caracte`re transitoire de
l’histoire thermique du disque, le comportement ane´lastique du mate´riau, les gradients
thermome´caniques orthoradiaux et la rotation du disque. On se rend vite compte que la
simulation d’un freinage par une me´thode classique par e´le´ments ﬁnis engendrerait des
temps de calcul exorbitants. Pour contourner cette diﬃculte´, des algorithmes adapte´s a`
des proble`mes de structures soumises a` des chargements mobiles ont e´te´ de´veloppe´s.
Algorithmes adapte´s aux structures soumises a` des chargements mobiles
Les proble`mes de structures soumises a` des chargements thermome´caniques mobiles
sont nombreux : rail soumis au roulement d’une roue, pneu soumis a` la pression de la route,
engrenages, disque de frein, courroie de distribution, etc. On se propose de de´velopper des
algorithmes qui permettent d’eﬀectuer des simulations complexes (avec prise en compte
de diverses non-line´arite´s de comportement, de contact..., avec des mode`les a` tre`s grand
nombre de degre´s de liberte´... ) en des temps de calcul raisonnables.
L’ide´e principale de ces algorithmes de re´solution dits eule´riens est de travailler non
plus dans le repe`re de la structure mais dans un repe`re lie´ au chargement. Dans ce repe`re,
les gradients thermome´caniques sont ge´ne´ralement importants dans des zones ﬁxes. On
peut donc se contenter de ne mailler ﬁnement que ces zones ﬁxes et traiter grossie`rement le
reste de la structure. Du point de vue du chargement, la structure est mobile ; l’utilisation
de coordonne´es eule´riennes permet alors de prendre en compte le ﬂux de matie`re. Enﬁn,
on fait l’hypothe`se que la structure subit des petites transformations. On choisit alors
comme conﬁguration de re´fe´rence celle qui suit le mouvement rigide de la structure. De ce
fait, les distorsions des e´le´ments du maillage sont faibles ; on e´vite les re´actualisations de
ge´ome´trie qui sont habituellement ne´cessaires dans les proble`mes a` grands de´placements
et qui reposent sur des me´thodes nume´riques d’adaptation de maillage tre`s couˆteuses en
temps de calcul.
Trois diﬀe´rents algorithmes ont e´te´ de´veloppe´s :
• l’algorithme TRC (Transitoire dans le Repe`re du Chargement) qui permet de traiter
tous les proble`mes transitoires ;
• l’algorithme stationnaire passage par passage qui permet d’obtenir l’e´tat de la struc-
ture apre`s chaque passage de chargement (un calcul par passage) ;
• l’algorithme stationnaire direct qui permet d’e´valuer directement la re´ponse stabi-
lise´e de la structure lorsqu’elle est soumise a` un tre`s grand nombre de passages tous
identiques. Dans cette me´thode, on fait l’hypothe`se que la structure s’adapte ou
s’accommode.
Les e´quations thermome´caniques continues et discre´tise´es correspondant aux trois
algorithmes sont e´crites. Leurs re´solutions sont ensuite de´taille´es, ainsi que les algorithmes
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nume´riques et leurs imple´mentations dans le code de calcul Abaqus. Des exemples simples
de validation permettent de montrer les avantages et la pertinence des me´thodes.
Enﬁn, le cas des structures dites pe´riodiques, tels les disques de frein ventile´s, est
traite´. En eﬀet, les algorithmes eule´riens de´veloppe´s ne peuvent s’appliquer tels quels aux
structures inhomoge`nes. Une adaptation est donc ne´cessaire. Le proble`me stationnaire
applique´ aux structures pe´riodiques est de´crit, re´solu et l’algorithme est illustre´ par un
exemple bidimensionnel.
Dimensionnement des disques de frein
Le dernier chapitre est consacre´ a` l’e´tude de la tenue en service d’un disque de
frein automobile plein. Elle repose sur une approche globale de dimensionnement. Celle-ci
consiste a` e´tudier simultane´ment le syste`me (disque, chargement et conditions aux li-
mites), le comportement du mate´riau et les me´canismes d’endommagement.
Les diﬃculte´s de l’e´tude du syste`me sont de deux types. D’abord, comme on l’a
montre´ dans les chapitres pre´ce´dents, la simulation d’un disque de frein est un proble`me
nume´rique complexe car il faut prendre en compte la rotation du disque, la pre´sence de
forts gradients thermome´caniques, le contact, les couplages, etc. Ensuite, il faut tenir
compte du fait que le disque voit dans sa vie une multitude de freinages tous diﬀe´rents
les uns des autres (les clients sont diﬀe´rents, les routes emprunte´es sont variables, etc.).
Une approche statistique du proble`me permettra alors de de´ﬁnir a` partir de donne´es
expe´rimentales un freinage-e´quivalent en terme de dommage (ce travail n’est toutefois pas
aborde´ dans le cadre de la the`se). Cela signiﬁe que, soumis a` ce cycle-e´quivalent re´pe´te´
un certain nombre de fois, le disque s’endommage de la meˆme manie`re que s’il avait e´te´
soumis a` toute l’histoire re´elle de chargement. La de´marche consiste alors a` pre´dire la
re´ponse stabilise´e du disque lorsqu’il subit ce cycle-e´quivalent.
La mode´lisation du mate´riau doit prendre en compte les fortes amplitudes de tempe´-
rature. Dans les gammes d’utilisation du disque, la fonte a un comportement e´lastoplastique,
voire e´lastoviscoplastique. Il faut donc disposer d’un mode`le rhe´ologique suﬃsamment
repre´sentatif du comportement re´el du mate´riau mais qui reste simple a` identiﬁer et dont
l’imple´mentation nume´rique est facile. Enﬁn, l’identiﬁcation des parame`tres du mate´riau
doit s’eﬀectuer sur un cycle stabilise´ de l’e´prouvette teste´e puisque c’est la re´ponse stabi-
lise´e de la structure qui sera analyse´e en terme d’endommagement.
L’e´tude bibliographique a permis d’identiﬁer les diﬀe´rents types d’endommagement
subis par le disque : la rupture du bol s’apparente a` de la fatigue oligocyclique, tandis
que les ﬁssures sur piste proviennent vraisemblablement de me´canismes de fatigue po-
lycyclique. Apre`s une bre`ve description des diﬀe´rents crite`res de fatigue et une petite
discussion, le choix s’est porte´ sur un crite`re e´nerge´tique pour la fatigue a` petit nombre
de cycles et le crite`re de Dang Van pour la fatigue a` grand nombre de cycles. Ces crite`res
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ont l’avantage de pouvoir s’appliquer a` des proble`mes multiaxiaux. Le crite`re e´nerge´tique
tient compte du caracte`re anisotherme des cycles de sollicitations. Par contre, le crite`re
de Dang Van ne´cessite une extension anisotherme, qui est propose´e et de´crite.
Enﬁn, la mise en œuvre des me´thodes propose´es est pre´sente´e dans la seconde partie
de ce chapitre. La simulation d’un disque de frein plein est de´crite. La de´marche de calcul
est la suivante : un premier calcul de contact permet d’estimer les distributions de pression
et de ﬂux de chaleur impose´s au disque, localise´s sur la surface re´elle de contact. Une
analyse thermique transitoire du disque est eﬀectue´e avec l’algorithme TRC. On en de´duit
l’histoire thermique du disque. Suit alors un calcul e´lastoplastique stationnaire passage
par passage qui permet la de´termination de la re´ponse me´canique de la pie`ce. Les re´sultats
sont corre´le´s avec des mesures eﬀectue´es sur un banc dynamome´trique. La tempe´rature
est releve´e par un thermocouple frottant et des pyrome`tres optiques. Les de´formations
sont mesure´es par des rosettes embarque´es sur le disque. Ces simulations montrent que
les me´thodes nume´riques eule´riennes utilise´es permettent de mettre en e´vidence des eﬀets
de structure dus au chargement et aux conditions aux limites non-axisyme´triques. Les
crite`res de fatigue sont enﬁn applique´s a` ce cycle me´canique.
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Chapitre 1
Le disque de frein
1.1 Contexte ge´ne´ral
Graˆce aux continuels progre`s technologiques dans l’industrie du transport, les ve´-
hicules sont devenus plus puissants et plus rapides. De ce fait, les syste`mes de freinage
doivent aussi suivre cette progression pour assurer un fonctionnement ade´quat avec les
dernie`res ame´liorations. Le frein, organe de se´curite´, reste ainsi un sujet d’e´tude tre`s actuel
pour les inge´nieurs. L’apparition de nouveaux mate´riaux (alliages divers, ce´ramique, etc.
) et de nouveaux proce´de´s de fabrication ou de traitement de surface (grenaillage, trempe
par induction, etc. ) ge´ne`re de nouveaux types de frein et donc la ne´cessite´ de nouvelles
e´tudes. De plus, avec la concurrence industrielle toujours croissante, les proble´matiques
changent : en plus du soucis d’eﬃcacite´, de ﬁabilite´ et de confort, s’ajoute ceux du moindre
couˆt et du de´lai de fabrication. L’objectif pour l’inge´nieur est de trouver le meilleur
compromis entre ces exigences. Il s’agit alors remplacer, du moins, comple´ter les essais
expe´rimentaux par des analyses nume´riques aﬁn de tester plus de possibilite´s pour mieux
s’approcher du meilleur compromis, re´duire les couˆts en fabriquant moins de prototypes
et minimiser les dure´es d’e´tude en limitant le nombre d’essais.
1.2 Le syste`me de freinage
1.2.1 Fonction
On appelle frein tout syste`me capable de ralentir ou d’arreˆter la progression d’une
pie`ce en de´placement. Toute structure en mouvement posse`de une e´nergie cine´tique pro-
portionnelle a` sa masse m et a` sa vitesse v, soit Ec =
1
2
mv2, et une e´nergie potentielle
proportionnelle a` sa masse et a` son altitude z, soit Ep = mgz. Le frein est donc un syste`me
qui doit eˆtre capable de transformer ces e´nergies me´caniques en une autre e´nergie. Le plus
souvent, cette e´nergie re´cupe´re´e est dissipe´e sous forme de chaleur soit par un syste`me
de friction (frein a` disque, frein a` tambour...), soit par une compression de gaz (frein
moteur), soit par eﬀet joule (ralentisseur e´lectrique), etc. Mais elle peut e´galement eˆtre
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transforme´e en e´nergie magne´tique, comme dans le cas des freins a` courant de Foucault,
que l’on trouve dans le domaine ferroviaire. Il existe aussi d’autres syste`mes de freinage :
freins ae´rodynamiques, freins rhe´ostatiques... Nous ne nous inte´ressons qu’aux freins a`
friction, tre`s re´pandus dans l’industrie automobile, et qui sont les seuls a` permettre a` la
fois le ralentissement et le maintien a` vitesse constante d’un ve´hicule se trouvant sur une
pente.
1.2.2 Les diﬀe´rents types de frein a` friction
1.2.2.1 Frein a` sabots
Le premier frein a` friction est apparu sous forme de sabots sur les chariots tire´s par
des animaux. Pour freiner le mouvement, on pressait les sabots contre les roues du chariot.
Ce dispositif, toujours utilise´ dans l’agriculture et parfois dans le domaine ferroviaire, a
e´te´ repris par l’automobile lorsque la vitesse des voitures ne de´passait pas les 25km/h.
Les freins a` sabots ont vite e´te´ remplace´s par les freins a` tambour et les freins a` disque,
beaucoup plus eﬃcaces.
1.2.2.2 Frein a` tambour
Le frein a` tambour est apparu dans les anne´es 1920. Il est encore utilise´ a` nos jours, le
plus souvent, a` l’arrie`re des voitures particulie`res de bas de gamme et de moyenne gamme.
Le frein a` tambour (ﬁg. 1.1) est compose´ de :
• un tambour, pie`ce me´tallique lie´e a` la roue et qui lui est inte´rieur ;
• des garnitures en mate´riau composite ﬁxe´es sur deux segments - aussi appele´s
maˆchoires - en forme de demi-cercles ;
• un piston relie´ aux deux segments.
Lors d’un freinage, le piston e´carte les deux segments. Ceux-ci s’arc-boutent et
pressent les garnitures contre le tambour qui tourne avec la roue. Ainsi, le mouvement de
rotation est ralenti. Le rappel des segments est assure´ par des ressorts.
1.2.2.3 Frein a` disque
Le frein a` disque est apparu dans les anne´es 1950. Il est tre`s largement utilise´ au-
jourd’hui dans l’automobile, mais aussi dans le ferroviaire et l’ae´ronautique.
Le frein a` disque (ﬁg. 1.2) est compose´ de :
• un disque ge´ne´ralement en fonte lie´ a` la roue par l’interme´diaire du moyeu et qui
lui est inte´rieur ;
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• deux plaquettes de part et d’autre du disque, compose´es chacune d’une garniture
en mate´riau composite colle´e ou rivete´e sur un support me´tallique ;
• un e´trier en acier, solidaire de l’essieu (par l’interme´diaire du pivot par exemple),
qui supporte les plaquettes ; en forme de chape, il recouvre un secteur du disque ;
• un piston hydraulique dans le cas d’un e´trier ﬂottant ou coulissant (ﬁg. 1.3),
ou deux pistons dans le cas d’un e´trier ﬁxe (ﬁg. 1.4) pose´s contre les supports des
plaquettes.
Fig. 1.1: Le syste`me de frein a` tambour Fig. 1.2: Le syste`me de frein a` disque
Fig. 1.3: Le syste`me a` e´trier ﬂottant Fig. 1.4: Le syste`me a` e´trier ﬁxe
Lorsque le ve´hicule est en mouvement, le disque est en rotation. Dans le cas d’un
syste`me a` e´trier coulissant, pendant la phase de freinage, un circuit hydraulique commande´
par la pe´dale de frein actionne le piston qui presse la premie`re plaquette (plaquette in-
terne) contre le disque. Lorsque celle-ci est en contact avec le disque, l’e´trier se de´place
par re´action graˆce a` un syste`me de coulissage et entraˆıne la seconde plaquette contre
le disque. Dans le cas de l’e´trier ﬁxe, qui est rigidement attache´ a` l’essieu et qui com-
porte deux pistons oppose´s alimente´s par un meˆme circuit hydraulique, les deux pistons
viennent presser les deux plaquettes sur le disque lors de la mise en pression. L’avantage
de ce dispositif par rapport a` l’e´trier coulissant est la moindre quantite´ de liquide mise en
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jeu (puisque chaque piston ne parcourt qu’une demi distance). En contrepartie, le risque
de mettre en e´bullition le liquide de frein est double´. Il faut donc isoler thermiquement les
pistons, ce qui provoque un couˆt supple´mentaire. De plus, l’encombrement est bien plus
important. C’est donc l’e´trier coulissant qui est le plus usite´. Une fois le contact entre
le disque et les plaquettes e´tabli, la pression des plaquettes, combine´e avec la rotation,
induit un frottement qui permet le ralentissement de la rotation du disque. Des joints
d’e´tanche´ite´, qui ont une forme de le`vre e´tudie´e, sont place´s autour du piston et, par
leur comportement e´lastique, rame`nent ce dernier dans son logement en ﬁn de freinage.
Ainsi, les plaquettes sont de´colle´es du disque. Les supports me´talliques transmettent la
pression hydraulique aux garnitures ; ils permettent d’obtenir une distribution de pression
relativement homoge`ne sous les plaquettes. Ils permettent aussi la ﬁxation des garnitures
et le positionnement angulaire des plaquettes dans l’e´trier.
Il existe deux types de disque : les disques pleins et les disques ventile´s. Les disques
pleins, de ge´ome´trie simple et donc de fabrication simple, sont ge´ne´ralement place´s sur
l’essieu arrie`re de la voiture. Ils se composent tout simplement d’une couronne pleine
relie´e a` un ”bol” qui est ﬁxe´ sur le moyeu de la voiture (ﬁg. 1.5). Les disques ventile´s,
de ge´ome´trie plus complexe, sont apparus plus tardivement. Ils se trouvent la plupart du
temps sur le train avant. Toutefois, ils sont de plus en plus a` l’arrie`re et a` l’avant des voi-
tures de haut de gamme. Compose´s de deux couronnes - appele´es ﬂasques - se´pare´es par
des ailettes (ﬁg. 1.6), ils refroidissent mieux que les disques pleins graˆce a` la ventilation
entre les ailettes qui, en plus, favorisent le transfert thermique par convection en aug-
mentant les surfaces d’e´change. Le disque ventile´ comporte plus de matie`re que le disque
plein ; sa capacite´ d’absorption caloriﬁque est donc meilleure. Le nombre, la taille et la
forme (ailettes radiales, incurve´es, pions circulaires...) des ailettes sont variables (ﬁg. 1.7).
Fig. 1.5: Exemple de disque plein Fig. 1.6: Exemple de disque ventile´
Si pendant les de´buts de l’automobile, le frein a` tambour e´tait tre`s utilise´, c’e´tait
pour son eﬀet autoampliﬁcateur du couple de freinage qui permettait de limiter l’eﬀort
de commande. De plus, sa fabrication est comparativement simple. Par contre, comme il
ne baigne pas dans l’air, sa capacite´ d’e´change thermique est faible compare´e a` celle du
frein a` disque. De ce fait, meˆme s’il est un peu moins couˆteux que le frein a` disque, ce
dernier tend a` le remplacer progressivement dans l’automobile. Dans l’ae´ronautique ou`
les e´nergies a` dissiper sont bien plus e´leve´es, le frein a` disque a e´te´ comple`tement adopte´.
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Fig. 1.7: Diﬀe´rentes ge´ome´tries d’ailettes
Une extension vers le frein multidisque qui, dans un encombrement tre`s semblable, per-
met d’augmenter les surfaces d’e´change et la capacite´ caloriﬁque globale, est actuellement
utilise´e pour le freinage des avions gros porteurs (ﬁg. 1.8). Dans le secteur automobile,
ou` les e´nergies a` dissiper deviennent petit a` petit plus importantes, on voit apparaˆıtre
des e´tudes sur le frein a` disque dit de ”full-contact”. Il s’agit d’un syste`me classique de
frein a` disque, pour lequel les plaquettes de friction recouvrent le disque sur toute sa
circonfe´rence. Le but est d’augmenter la surface de contact pour rendre le frottement plus
eﬃcace mais la dissipation de chaleur est bien entendu plus diﬃcile. Cette solution reste
actuellement a` l’e´tude et n’a a` ce jour aucune application concre`te.
Le syste`me le plus re´pandu reste le frein a` disque, plein ou ventile´. Le disque sera la
structure e´tudie´e dans cette e´tude. Sachant que les ventes mondiales du groupe PSA sont
de l’ordre de 3 millions de voitures par an, si l’on conside`re que chaque ve´hicule comporte
en moyenne deux disques de frein, cela signiﬁe que l’on fabrique 6 millions de pie`ces par
an. Le prix de la fonte est proche de 20 francs par kilogramme. Un disque pe`se environ
5 kg. Il y a donc en jeu 600 millions de francs par an. Si l’on conside`re le marche´ mondial,
on fabrique environ 50 millions de ve´hicules par an. Il s’agit alors d’une somme de 10
milliards de francs.
Fig. 1.8: Le multidisque en ae´ronautique
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1.2.3 Les mate´riaux du frein a` disque
Les mate´riaux des composants du syste`me de freinage sont choisis selon les crite`res
suivants : la fonction de la pie`ce, le couˆt de la matie`re premie`re et sa facilite´ de fabrication,
la masse.
1.2.3.1 Le disque
Aﬁn d’assurer un bon comportement thermique et me´canique, le mate´riau ide´al pour
le disque de frein doit pouvoir emmagasiner beaucoup de chaleur et supporter un eﬀort
me´canique important, sur une large gamme de tempe´rature de fonctionnement (dans l’au-
tomobile, les tempe´ratures d’utilisation varient entre 0oC et 800oC ; dans l’aviation les
tempe´ratures peuvent atteindre les 3000oC). De plus, il doit eˆtre bon marche´ et eˆtre de
fabrication relativement facile.
Ainsi, s’il existe des mate´riaux a` meilleur comportement thermome´canique, la fonte
grise a` graphite lamellaire est la plus commune´ment utilise´e dans l’industrie automobile.
En eﬀet, la fonte est peu che`re, se fabrique aise´ment et peut eˆtre coule´e facilement. Elle
pre´sente e´galement une bonne conductivite´, une assez bonne re´sistance me´canique, et
une faible usure. Les proportions de carbone et les ajouts de diﬀe´rents types d’e´le´ments
d’addidtion (phosphore, potassium, silicium, mangane`se, cuivre, soufre, nickel, chrome,
molybde`ne, aluminium, autres e´le´ments d’alliages et des impurete´s diverses) permettent
de faire varier le´ge`rement les proprie´te´s thermome´caniques de la fonte qui reste ainsi en
perpe´tuelle e´volution [13][47][51]. On rappelle que plus la teneur en carbone est e´leve´e,
plus la re´sistance me´canique de la fonte est mauvaise. Par contre, la conductivite´ aug-
mente, ce qui diminue les contraintes thermiques.
Dans le secteur ferroviaire, on utilise aussi de la fonte grise, mais on trouve de plus en
plus, pour les trains a` grande vitesse, des aciers allie´s au chrome, au molybde`ne et au vana-
dium, trempe´s et revenus. Ces aciers ont des limites d’e´lasticite´ e´leve´es (Re > 1000 MPa
a` 20oC et Re > 800 MPa a` 450
oC [86]). Ce type de nuance est e´galement utilise´ pour la
fabrication des aubes de turbines des centrales nucle´aires.
Pour des soucis de re´duction de poids, des alliages d’aluminium ont e´te´ e´tudie´s.
Cependant, lorsque les tempe´ratures sont tre`s e´leve´es, le comportement me´canique des
alliages d’aluminium est mauvais. Finalement, c’est un mate´riau peu utilise´ pour une ap-
plication au freinage.
Pour des secteurs industriels moins sensibles aux couˆts mais sensibles aux perfor-
mances comme l’aviation ou la voiture de compe´tition, ou` les proble`mes de couˆts sont
moindres et les dure´es d’utilisation plus courtes, d’autres solutions ont e´merge´, plus
one´reuses que la fonte, mais pre´sentant un meilleur comportement thermique. On peut
citer par exemple les mate´riaux composites carbone-carbone. Constitue´s d’un renfort car-
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bone´ ﬁbreux et d’une matrice de carbone, ils pre´sentent une capacite´ thermique massique
e´leve´e et une dilatation faible. Sont apparus e´galement les disques en ce´ramique, qui ont
des capacite´s thermiques e´leve´es, une bonne re´sistance me´canique a` haute tempe´rature,
des usures faibles. Leur utilisation reste cependant limite´e en raison de leur fragilite´ et
de leur faible te´nacite´. Des conceptions avec des reveˆtements ce´ramiques semblent plus
re´alistes. Depuis peu, il existe e´galement des disques composites a` matrice me´tallique qui
restent pour le moment au stade de prototypes.
1.2.3.2 Les garnitures
Pour les garnitures, on cherche un mate´riau qui ge´ne`re un bon coeﬃcient de frotte-
ment (le plus e´leve´ possible et le plus constant possible, quelles que soient les variations de
tempe´rature, de pression ou de vitesse). Il faut cependant souligner que le comportement
de friction de´pend aussi du mate´riau qui compose l’autre structure frottante, a` savoir le
disque, des conditions d’appui de la plaquette, etc. On veut aussi limiter les proble`mes
d’usure, de corrosion et de bruit (qui est un proble`me classique de pie`ces frottantes sur
des solides en mouvement). Bien suˆr, il y a aussi des contraintes de couˆt.
Les garnitures sont faites de mate´riaux dits de friction. Ceux-ci sont compose´s
d’abrasifs et de lubriﬁants, d’e´lastome`res, de poudre de me´taux et autrefois, d’amiante.
Leur composition est souvent mal connue, restant conﬁdentielle chez les e´quipementiers.
1.2.3.3 Les supports
Les supports sont fabrique´s avec un acier doux. Leur roˆle est de re´partir l’eﬀort
exerce´ par le piston hydraulique sur la totalite´ de la surface des garnitures, dans le but
d’obtenir une surface de contact disque/plaquette la plus large et la plus homoge`ne pos-
sible. Cela constitue un des crite`res de bon fonctionnement du frein.
Le support est la pie`ce interme´diaire entre les garnitures et le piston. Elle transmet
donc la chaleur des garnitures (qui peut eˆtre e´leve´e) vers le liquide dans le piston. Aﬁn
d’e´viter ce phe´nome`ne, dont on parlera dans la partie (1.3), on utilise parfois des sous-
couches qui servent d’isolant thermique. Ces sous-couches permettent aussi d’absorber
une partie des bruits et des vibrations engendre´s par le syste`me de frein a` disque.
1.3 Crite`res d’e´valuation d’un syste`me de freinage
Le frein a` disque doit re´pondre a` diﬀe´rents types d’exigence, dont les principaux
sont : l’eﬃcacite´ de freinage, l’endurance du syste`me et le confort d’utilisation.
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1.3.1 Eﬃcacite´
L’eﬃcacite´ du frein se mesure par son aptitude a` arreˆter un ve´hicule en mouvement,
sur une distance minimale, quelles que soient les conditions exte´rieures. L’eﬀort qui sert
a` ralentir la rotation du disque doit donc eˆtre le plus e´leve´ possible. En d’autres termes,
il faut optimiser l’eﬀort tangentiel issu du frottement des plaquettes sur le disque. Ainsi,
plusieurs parame`tres interviennent : la pression de contact, la surface de frottement
et le coeﬃcient de frottement. Plus ces valeurs sont e´leve´es, plus la distante d’arreˆt
du ve´hicule est faible.
La pression de contact disque/garnitures de´pend essentiellement de la pres-
sion hydraulique dans le piston. Celle-ci varie entre 0 bar et 80 bars pour une voiture
particulie`re. La pression de contact de´pend aussi de l’e´tat de surface des deux pie`ces
frottantes, de l’usure, des rigidite´s des mate´riaux, des dilatations thermiques, etc. Des ob-
servations expe´rimentales faites par Kennedy [49] ont montre´ que la pression de contact
varie continuellement au cours d’un freinage, et ce, meˆme si la pression hydraulique reste
constante. Un autre phe´nome`ne peut se produire a` haute tempe´rature : lors de freinages
longs (type descente de montagne), la tempe´rature peut atteindre des valeurs e´leve´es et
rester a` ce niveau suﬃsamment longtemps pour que la chaleur soit transmise au piston
puis au liquide de frein. Celui-ci peut entrer en e´bullition (c’est ce qu’on appelle le vapor
lock). On assiste alors a` un phe´nome`ne de vaporisation : la phase gazeuse re´sultante e´tant
compressible, cela entraˆıne une course de pe´dale plus longue, a` un tel point que l’on peut
ne plus arriver a` comprimer le piston.
Le coeﬃcient de frottement, note´ µ, doit aussi rester le plus stable possible, aﬁn
d’assurer un freinage constant, quelles que soient les conditions de freinage. Or, une fois
les mate´riaux choisis, µ va de´pendre de la pression de contact, de la vitesse de rotation
mais aussi de l’hygrome´trie et de la tempe´rature de fonctionnement. En eﬀet, la valeur
de µ baisse par temps de pluie. De meˆme, quand la tempe´rature atteint 400oC environ,
µ chute brutalement. C’est ce qu’on appelle le fading.
Kennedy et Ling [49] pour l’ae´ronautique puis Day [83] pour l’automobile ont mis
en e´vidence que la surface re´elle de contact peut eˆtre tre`s diﬀe´rente de la surface po-
tentielle de contact (surface totale des garnitures) avec des variations permanentes dues
au couplage entre les dilatations themiques, les pressions de contact et l’usure. Ces inves-
tigations ont e´te´ mene´es pour des ge´ome´tries simples de type annulaire avec l’hypothe`se
de mate´riaux a` comportement e´lastique line´aire.
Les valeurs maximales de tempe´rature de fonctionnement vont donc eˆtre un crite`re
majeur pour l’eﬃcacite´ de freinage. Elles sont engendre´es par des freinages a` grande vi-
tesse, a` forte pression, a` longue dure´e, etc. Le choix des mate´riaux est aussi essentiel pour
le comportement en friction.
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1.3.2 Confort
Les proble`mes de confort rencontre´s avec le frein a` disque re´sident dans l’apparition
de bruits et de vibrations dans certaines conﬁgurations de freinage.
The´oriquement, les vibrations et les bruits sont relie´s puisque le bruit est toujours
engendre´ par des vibrations. Cependant, on appelle commune´ment vibrations les vibra-
tions qui sont ressenties autrement que par les bruits. Dans le proble`me du frein, il s’agit
principalement des vibrations de la pe´dale de frein et du volant. Elles sont essentiellement
dues aux chocs entre le disque et les plaquettes et sont donc lie´es a` la vitesse de rotation
de la roue. Les fre´quences de ces vibrations varient de quelques hertz a` quelques centaines
de hertz.
Les vibrations sont classe´es en deux cate´gories, selon leur mode de ge´ne´ration :
• le cold-judder, qui intervient a` basse tempe´rature ;
• le hot-judder qui apparaˆıt seulement a` hautes tempe´ratures et qui est relie´ a` la
pre´sence de points chauds ; ces derniers seront de´crits ulte´rieurement.
Le cold-judder est ge´ne´re´ par un de´faut de variations d’e´paisseur du disque (DTV -
Disc Thickness Variations). Celles-ci peuvent eˆtre d’origine ou engendre´es par des de´fauts
d’assemblage, des jeux trop importants, etc. qui induisent un voile du disque. Ce gondo-
lement engendre des irre´gularite´ d’usure du disque.
Le hot-judder est relie´ a` l’apparition de points chauds (qui seront de´crits dans la
partie (1.4.1) et dont l’origine est encore mal connue). Il apparaˆıt pour des freinages a`
vitesse e´leve´e mais a` pression relativement faible.
Les bruits sont ge´ne´re´s par les instabilite´s du frottement des plaquettes contre le
disque. Le frottement est donc ce qu’on appelle l’excitation du bruit. Le re´sonnateur (la
pie`ce vibrante) est le plus souvent le disque, mais il peut arriver que ce soit la plaquette
ou l’e´trier ou encore une autre pie`ce de l’assemblage.
On classe les bruits rattache´s au disque par intervalle de fre´quence :
• le stick-slip qui est un bruit a` basse fre´quence ( f < 200 Hz) ;
• le squeal qui est un bruit a` plus haute fre´quence (500 Hz < f < 3000 Hz) ;
• le crissement (ou squeak) qui est e´galement un bruit a` haute fre´quence (2000 Hz <
f < 5000 Hz) mais qui fait intervenir a` la fois le disque et les plaquettes. Le
crissement peut parfois de´passer les 120 dB.
On peut aussi citer le marte`lement qui est un bruit ge´ne´re´ par les vibrations de
certains e´le´ments du train avant, notamment de l’e´trier, excite´s par les instabilite´s du
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frottement disque/plaquettes. Il est perc¸u dans l’habitacle par un bourdonnement sourd.
Il est ge´ne´re´ par des freinages a` faible de´ce´le´ration et a` grande vitesse (V > 120km/h) [44].
Les principaux parame`tres du bruit sont : les caracte´ristiques frictionnelles du couple
disque/plaquettes, la ge´ome´trie des structures et les liaisons entre les pie`ces. Le bruit fait
l’objet de tre`s nombreuses e´tudes ; on peut par exemple citer celle de Drobecq [35] qui
propose une mode´lisation de syste`me de freinage ferroviaire pour l’e´tude de crissement de
frein ou encore celle de F. Moirot dans le domaine automobile [66].
1.3.3 Endurance
Un autre crite`re d’e´valuation d’un frein a` disque est son endurance. Plus pre´cise´ment,
il s’agit de garantir dans la dure´e l’ensemble des fonctions du syste`me, e´viter toute avarie
dangeureuse et de´ﬁnir un seuil d’usure a` partir duquel les pie`ces doivent eˆtre change´es.
Pour dimensionner un disque de frein, il faut alors connaˆıtre les avaries susceptibles d’ap-
paraˆıtre. Les observations expe´rimentales permettent d’e´tablir la liste des endommage-
ments suivants (certains peuvent se manifester sur un ve´hicule en cliente`le, d’autres ne
surviennent que lors d’essais sur banc) :
• du fa¨ıenc¸age sur les pistes de frottement (ﬁg. 1.9) ;
• des ﬁssures radiales sur les pistes de frottement (ﬁg. 1.10) ;
• des ﬁssures au pied des ailettes (ﬁg. 1.11) ;
• une ﬁssure circulaire (ﬁg. 1.13),(ﬁg. 1.14) au niveau de la gorge qui peut aboutir a`
la rupture du disque (ﬁg. 1.12) ;
• de l’usure (ﬁg. 1.15),(ﬁg. 1.16).
Le fa¨ıenc¸age est un re´seau de micro-ﬁssures surfaciques. Il est typique de la fatigue
thermique, c’est-a`-dire de la fatigue due a` des sollicitations thermiques.
Les ﬁssures radiales, qui peuvent apparaˆıtre sur les pistes de frottement du disque,
sont d’une longueur proche de 4 a` 5 cm. Leur nombre varie entre 1 et 3. Le principe de
leur e´mergence est connu. Les e´le´vations de tempe´rature tendent a` faire dilater le disque.
Celui-ci peut s’allonger dans le sens radial mais pas dans le sens orthoradial, ce qui ge´ne`re
des contraintes de compression dans le sens orthoradial et meˆme de la plastiﬁcation dans
les zones chaudes. Des zones chaudes peuvent aussi parfois apparaˆıtre sous forme de taˆches
rondes re´gulie`rement espace´es sur les pistes (c’est ce qu’on appelle les points chauds qui
seront de´crits ulte´rieurement). Ces zones chaudes sont entoure´es de zones plus froides, ce
qui cre´e aussi des contraintes de compression et des de´formations plastiques. Le refroi-
dissement du disque ge´ne`re alors des contraintes de traction dans les zones plastiﬁe´es.
Les cycles de contraintes thermiques orthoradiales peuvent alors provoquer la ﬁssuration
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radiale du disque. C’est de la fatigue thermique.
Les ﬁssures en pied d’ailettes proviennent aussi des gradients thermiques dans l’e´-
paisseur du disque mais la zone concerne´e subit aussi un chargement me´canique. Les
pressions des plaquettes sur le disque proviennent d’une pression hydraulique qui de´passe
rarement les 80 bars dans l’automobile. Elles engendrent des contraintes de pression de
l’ordre de quelques newtons par millime`tre carre´, ce qui est tre`s faible. Cependant, lorsque
le disque est ventile´, la force de contact ne s’applique que sur la section re´duite des ai-
lettes. Les contraintes sont donc multiplie´es par un facteur proche de 10, ce qui les rend
non ne´gligeables, surtout lorsque les tempe´ratures de fonctionnement sont e´leve´es. En
eﬀet, pour la fonte GL, la limite d’e´lasticite´, les limites d’endurance, etc. s’eﬀondrent a`
partir d’une tempe´rature voisine de 450oC. Cette pression en pied d’ailettes induit donc
des contraintes supple´mentaires, qui peuvent eˆtre suﬃsantes pour initier des ﬁssures.
La re´gion de la gorge du bol est aussi tre`s se´ve`rement sollicite´e. En eﬀet, le disque
tend a` se mettre en coˆne a` cause des dilatations des pistes chaudes, mais ce de´placement
est retenu par la pre´sence du bol qui est moins chaud et par celle de l’e´trier. De ce fait, de
grandes concentrations de contraintes naissent dans cette zone. Lors d’essais tre`s se´ve`res
sur banc dynamome´trique, on peut parfois voir apparaˆıtre une ﬁssure circonfe´rentielle
(du coˆte´ externe et/ou du coˆte´ interne du disque) qui se propage et provoque la rupture
brutale du bol.
Enﬁn, le disque s’use par frottement contre les plaquettes. En re´alite´, celles-ci sont
fabrique´es dans l’optique de s’user davantage que le disque (ﬁg. 1.18). Le frottement des
deux pie`ces engendre des proble`mes de de´poˆt (ﬁg. 1.17) et d’arrachement de matie`re qui
modiﬁent la nature du contact. De nombreuses e´tudes portent sur ces proble`mes d’usure.
Les travaux de Degallaix [23] par exemple abordent le sujet en introduisant la notion de
troisie`me corps. En ge´ne´ral, l’usure du disque reste faible par rapport a` celle des pla-
quettes ; mais lorsque le couple disque/garnitures est mal choisi, l’usure du disque peut
devenir conse´quente. Or, si l’e´paisseur des pistes de frottement devient trop faible, il
n’y a plus assez de matie`re pour assurer l’absorption de chaleur. Il faut alors changer
pre´mature´ment le disque.
Finalement, pour e´viter ou diminuer ces avaries, il faut dimensionner le disque (et
les composantes externes) de fac¸on a` :
• diminuer la tempe´rature maximale atteinte par le disque pour assurer un compor-
tement me´canique correct du mate´riau ;
• diminuer les gradients thermiques pour diminuer les contraintes thermiques ;
• e´viter toute usure excessive.
en travaillant sur les parame`tres suivants :
• le comportement des mate´riaux ;
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• les ge´ome´tries ;
• l’absorption, la diﬀusion et la dissipation de la chaleur.
Fig. 1.9: Fa¨ıenc¸age sur les pistes de frot-
tement
Fig. 1.10: Fissure radiale sur les pistes de
frottement
Fig. 1.11: Fissure en pied d’ailette Fig. 1.12: Rupture dans la gorge du bol
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Fig. 1.13: Section de disque ﬁssure´ Fig. 1.14: Fissure dans la gorge
Fig. 1.15: Usure des pistes Fig. 1.16: Usure non-uniforme
1.3.4 Autres crite`res
D’autres crite`res entrent en ligne de compte lors de la conception d’un frein : son
couˆt (matie`re premie`re, facilite´ de fabrication, etc.), son encombrement (on veut le re´duire
au minimum), son poids (plus un ve´hicule est le´ger, plus la vitesse maximale est e´leve´e,
et plus la consommation de carburant par kilome`tre est faible)...
Fig. 1.17: De´poˆts de matie`re sur les
pistes du disque
Fig. 1.18: Usure excessive des plaquettes
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1.3.5 Ordre de priorite´ selon les domaines d’application
Bien e´videmment, les priorite´s des crite`res d’e´valuation d’un frein varient selon les
domaines d’application.
Dans l’ae´ronautique, l’utilisation des freins reste ponctuelle et limite´e aux atterris-
sages. Les e´nergies mises en jeu sont extreˆmement e´leve´es. En eﬀet, pour une masse de
M = 200 tonnes, une distance d’arreˆt de d = 1300 m, l’e´nergie absorbe´e par un frein est
de E = 150 MJ , correspondant a` une puissance de P = 7 MW . Il faut donc un frein a`
forte inertie thermique. Les tempe´ratures peuvent tout de meˆme atteindre les 3000oC, ce
qui implique des contraintes sur le choix des mate´riaux. Les proble`mes d’eﬃcacite´ sont
bien plus importants que ceux de tenue en service, ou encore de couˆts. On note aussi que
les freinages sont bien de´ﬁnis.
Dans le secteur ferroviaire, les e´nergies sont importantes, la vitesse est e´leve´e, mais
la pression est faible. Les temps de freinage sont longs de sorte que les phe´nome`nes ther-
miques ont le temps de se stabiliser (souvent sous forme de points chauds).
Dans le secteur automobile qui nous inte´resse, les e´nergies, si elles sont de plus en
plus e´leve´es, restent tout de meˆme bien infe´rieures a` celles rencontre´es dans les deux autres
secteurs. Par contre, les pressions sont relativement e´leve´es, ce qui induit d’importants
gradients angulaires qui sont une source de diﬃculte´ d’analyse. Une autre diﬃculte´ re´side
dans le fait que les freinages subis par un disque en service sont mal de´ﬁnis et leur ordre
est ale´atoire, de´pendant entre autres choses, du conducteur. Bien suˆr, les priorite´s pour
les concepteurs sont d’abord l’eﬃcacite´ du freinage et ensuite l’endurance du syste`me et
le couˆt. Le confort prend une importance croissante. Le poids du syste`me de freinage doit
rester raisonnable. L’encombrement est une contrainte. Notre e´tude portera sur le
proble`me de l’endurance.
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1.4 Analyse des phe´nome`nes physiques
Finalement, on retient que les phe´nome`nes causant les avaries de´crites pre´ce´demment
sont de deux types : thermiques (tempe´ratures e´leve´es, cycles thermiques de grande am-
plitude et gradients thermiques) et me´caniques (de´formations du disque induites par les
pressions, les dilatations et les serrages me´caniques).
1.4.1 Phe´nome`nes thermiques
Les phe´nome`nes thermiques jouent un roˆle fondamental dans le proble`me du disque.
En eﬀet, pour une voiture particulie`re de masse M = 1500 kg que l’on freine a` partir
d’une vitesse initiale de V = 150 km/h jusqu’a` l’arreˆt, la puissance e´nerge´tique absorbe´e
par le disque est d’environ 240 kW . Cette e´nergie doit eˆtre absorbe´e par le frein en a`
peine quelques secondes. Toute la chaleur transmise au disque conduit alors a` de tre`s
fortes e´le´vations de tempe´rature : celle-ci atteint re´gulie`rement des valeurs proches
de 500oC, et dans des cas de freinage tre`s se´ve`re, elle peut localement atteindre 700 ou
800oC. Dans ces domaines, le comportement me´canique de la fonte change. Il devient vis-
queux, les limites d’e´lasticite´ s’eﬀondrent, ainsi que les limites d’endurance. Les points de
transformation de phase peuvent meˆme eˆtre localement de´passe´s. Peuvent aussi survenir
des proble`mes de vapor-lock : lorsque la tempe´rature devient trop e´leve´e sur les pistes de
frottement, la chaleur peut se transmettre au liquide de frein qui se vaporise en partie. Il y
a aussi les proble`mes de ”fading”, c’est-a`-dire de perte d’eﬃcacite´ due a` la chute du coeﬃ-
cient de frottement avec la tempe´rature. Ces observations montrent qu’il est essentiel que
le disque puisse absorber beaucoup de chaleur et sache l’e´vacuer rapidement aﬁn d’e´viter
des fortes e´le´vations de tempe´rature. Ainsi, la capacite´ de refroidissement du disque est
un crite`re fondamental pour son bon fonctionnement et son endurance. C’est ce qui a
motive´ la fabrication des disques ventile´s, ainsi que l’utilisation de plus en plus re´pandue
d’e´copes place´es devant les freins qui permettent d’apporter continuellement un ﬂux d’air
frais. A coˆte´ de ces solutions techniques qui permettent de diminuer la tempe´rature dans
le disque, certains proble`mes persistent comme celui du couple re´siduel. En eﬀet, le rappel
des plaquettes est parfois mal assure´ par les ressorts de sorte qu’elles restent en contact
frottant perpe´tuel avec le disque. Non seulement, elles s’usent plus vite et ge´ne`rent du
bruit basse-fre´quence, mais aussi, elles maintiennent le disque a` une tempe´rature plus
e´leve´e que l’ambiante.
Mais le plus endommageant, ce sont les gradients thermiques qui apparaissent
dans le disque lors d’un freinage. En eﬀet, le disque tend a` se dilater dans les zones
chaudes, mais il est ﬁnalement ”maintenu” par les zones froides. Cela donne lieu a` des
contraintes de compression avec plastiﬁcation. Lors du refroidissement, il y a apparition
de contraintes re´siduelles de traction. Le disque subit donc des cycles de contraintes trac-
tion/compression qui s’apparentent a` des cycles de fatigue thermique.
Il existe diﬀe´rents types de gradients thermiques :
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• les gradients dans l’e´paisseur des pistes ;
• les gradients surfaciques (radiaux et surtout orthoradiaux) ;
• les gradients dans la gorge du disque.
L’origine des gradients dans l’e´paisseur des pistes est aise´ment explique´e : le disque
est chauﬀe´ en surface mais comme la plupart des freinages ne durent que quelques se-
condes, la chaleur n’a pas le temps de pe´ne´trer dans l’e´paiseur du disque. Les tempe´ratures
de surface peuvent atteindre 500oC en 4 ou 5 secondes, tandis que le centre des pistes n’at-
teint qu’une valeur de 100 ou 200oC. La tempe´rature ﬁnit par s’homoge´ne´iser avant que
de nouveaux gradients apparaissent : pendant le refroidissement, seule la surface refroidit
par convection. Elle devient alors plus froide que le cœur. Ces diﬀe´rences de tempe´rature
selon la profondeur provoquent des contraintes circonfe´rentielles de traction ou de com-
pression.
Les gradients dans la gorge du bol s’expliquent de la meˆme manie`re. En de´but de frei-
nage, la tempe´rature du bol est a` 20oC tandis que celle des pistes est de quelques centaines
de degre´s. De plus, dans le but d’e´viter que la tempe´rature du moyeu ne soit trop e´leve´e
(ce qui engendrerait des e´le´vations de tempe´rature du pneu, tre`s critique pour son compor-
tement), la gorge est usine´e de manie`re a` ne pas transmettre trop de chaleur au bol. Avec
cet usinage, la tempe´rature du bol baisse eﬀectivement, mais les gradients thermiques aug-
mentent conse´quemment dans cette zone. Ceux-ci engendrent des contraintes thermiques
qui expliquent les ruptures de bol observe´es lors d’essais expe´rimentaux se´ve`res.
Les gradients surfaciques (radiaux et orthoradiaux) sur les pistes de frottement du
disque ont fait l’objet d’innombrables e´tudes. On peut par exemple citer les travaux de
D’Cruz et Jimbo qui les ont observe´s [33][47]. Ces gradients sont en ge´ne´ral e´leve´s et
variables au cours du temps (pendant un freinage) et ils sont a` l’origine de nombreux
proble`mes (ﬁssures radiales et fa¨ıenc¸age, vibrations, bruits).
Les gradients radiaux (c’est-a`-dire les diﬀe´rences de tempe´ratures observe´es sur un
rayon de la piste de frottement) peuvent d’abord eˆtre explique´s par le fait que le ﬂux de
chaleur φ qui entre dans le disque est issu du frottement. Il est donc de la forme :
φ = µV P (1.1)
ou` µ est le coeﬃcient de frottement, V la vitesse du disque (si on ne´glige la vitesse relative
d’un point mate´riel par rapport au disque) et P la pression. Comme on a :
V = rω (1.2)
ou` ω est la vitesse de rotation du disque, le ﬂux de´pend directement du rayon. On peut
donc s’attendre a` ce que la tempe´rature soit aussi de´pendante du rayon. Les gradients
thermiques radiaux proviennent aussi des non-uniformite´s de la pression de contact entre
le disque et les plaquettes. Comme nous le verrons ulte´rieurement, les pressions de contact
ne sont pas uniformes sous les plaquettes et varient avec le rayon. Enﬁn, le coeﬃcient de
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frottement µ est une fonction de plusieurs parame`tres, dont la vitesse et la pression. Il
est donc aussi variable avec le rayon. Les gradients thermiques radiaux sont donc tre`s
bien explique´s ; beaucoup d’e´tudes ont e´te´ mene´es dans le but de les e´valuer mais les
diﬃculte´s demeurent puisque le phe´nome`ne de´pend de plusieurs parame`tres diﬃciles a`
pre´dire (surtout les variations de contact). Parfois, les gradients thermiques se pre´sentent
sous forme de ”bandes chaudes”. On les appelle aussi les ”cercles de feu” (ﬁg. 1.19). Il
y en a ge´ne´ralement un ou deux par piste de frottement. Ils sont issus des variations de
porte´e de contact garnitures/disque [79][48].
Les gradients thermiques orthoradiaux ont deux origines diﬀe´rentes. Ils ont e´te´ ob-
serve´s par Eisengraber [38] ou encore Bailey [5] mais ont e´te´ relativement peu e´tudie´s, ou
en tout cas, jamais pre´dits quantitativement. En eﬀet, par leur caracte`re orthoradial, ils ne
peuvent eˆtre de´termine´s que par des analyses tridimensionnelles, trop complexes et lourdes
a` mettre en œuvre nume´riquement par des me´thodes classiques. Le de´veloppement d’al-
gorithmes eule´riens pre´sente´s dans le chapitre (2) permet alors d’aboutir a` des pre´dictions
quantitatives de ces gradients.
La premie`re cause de ces gradients re´side dans le fait que le disque n’est chauﬀe´ que
par intermittence. Quand un e´le´ment de surface du disque passe sous les plaquettes, ou
plus pre´cise´ment dans la zone de contact eﬀective, qui est diﬀe´rente de la surface totale
des plaquettes, il rec¸oit le ﬂux de chaleur issu du frottement. Quand il s’en e´loigne, il se
retrouve a` l’air libre et peut donc refroidir par convection. Ainsi, la piste de frottement
est plus chaude en sortie de plaquette et plus froide en entre´e. Cela induit des gradients
thermiques orthoradiaux. Pour des freinages dits d’arreˆt (freinages pour lesquels la vitesse
du disque de´croˆıt d’une valeur initiale jusqu’a` 0 km/h), les gradients sont de l’ordre de
50oC. Cette valeur varie le´ge`rement au cours du temps et de´pend de plusieurs parame`tres
dont la vitesse de rotation. Plus la vitesse est e´leve´e, et plus le gradient est faible, puisque
le temps passe´ loin des plaquettes est court. Dans les freinages a` vitesse constante (suﬃ-
samment e´leve´e), le gradient est plutoˆt faible.
La deuxie`me cause provient de ce qui est commune´ment appele´ ”points chauds” (ou
encore ”hot spots”). Ce sont des zones rondes de taille variable, ou` la tempe´rature est
plus e´leve´e qu’ailleurs et qui n’apparaissent que dans certaines conﬁgurations de freinage.
Ces zones chaudes sont re´gulie`rement espace´es sur les pistes de frottement mais leur
position et leur intensite´ varient au cours du temps. Elles ont e´te´ observe´s dans le domaine
ae´ronautique en 1975 par Santini et Kennedy [79] puis dans le domaine ferroviaire par
Wentenkamp [87] et Dow [34]. Une premie`re description de ces hot spots observe´s dans
l’automobile a e´te´ faite par Anderson et al.. Il propose une classiﬁcation des points chauds
en quatre cate´gories selon leur taille, leur tempe´rature et leur cause [3]. Les diﬀe´rents types
sont :
• les aspe´rite´s ou les rugosite´s (”asperity”) ;
• les TEI (”Thermo Elastic Instabilities”) et leur forme atte´nue´e : les bandes chaudes
( ”focal”) ;
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• les de´fauts ge´ome´triques (”distortional”) ;
• les de´formations thermiques de l’ensemble du disque (”regional”).
Aspe´rite´s ou rugosite´s :
Il s’agit de points chauds de tre`s petite taille (≤ 1mm) correspondant a` ce qu’on
appelle des tempe´ratures ﬂash (e´le´vations de tempe´rature brutales et bre`ves). Leurs ap-
paritions et leurs positionnements sont ale´atoires car ils proviennent des instabilite´s de
la dilatation, du contact et de l’usure dues aux aspe´rite´s du disque et des garnitures de
plaquettes. Ils ne laissent pas de trace apre`s freinage, contrairement aux points chauds
macroscopiques. Ils rele`vent principalement de la tribologie.
Focal :
Il s’agit de points chauds d’environ 5 a` 20 mm de diame`tre qui sont ge´ne´re´s par
des zones de contact re´duites issues des dilatations et de l’usure. Parfois, la tempe´rature
atteinte dans ces points chauds est suﬃsamment e´leve´e pour induire des transformations
de phase pendant le freinage. Il y a alors formation de martensite durant la phase de re-
froidissement. Or la martensite occupe un volume le´ge`rement supe´rieur, ce qui provoque
au prochain freinage des e´le´vations locales de tempe´rature. Il peut alors apparaˆıtre des
ﬁssures sur les bords de ces points chauds. Certains points chauds de type ”focal” n’en-
gendrent pas de formation de martensite car la tempe´rature n’est pas assez e´leve´e ; ils ne
sont alors pas plus endommageants que d’autres gradients.
Distortional :
Ils apparaˆıssent sous forme soit de bandes chaudes, soit de points chauds de 20 a`
100 mm de diame`tre. Ces zones chaudes sont due au ﬂambement thermique du disque
(mise en coˆne du disque, gondolement des pistes).
Regional :
Ce sont des zones chaudes d’environ 50 a` 200 mm de longueur. Elles correspondent
a` des gradients thermiques faibles et tre`s diﬀus associe´s a` des ine´galite´s des surfaces de
refroidissement.
Une autre classiﬁcation a e´te´ propose´e par Dufrenoy dans le domaine ferroviaire,
assez proche de cette classiﬁcation mais qui semble plus judicieuse [37]. Elle comporte les
groupes suivants (ﬁg. 1.19) :
• les aspe´rite´s ;
• les zones sur cercles chauds ;
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• les cercles chauds ;
• les points chauds macroscopiques ;
• les gradients de diﬀusion.
Fig. 1.19: classiﬁcation des points chauds selon Dufrenoy
Les aspe´rite´s et les gradients de diﬀusion correspondent exactement aux deux meˆmes
cate´gories de Anderson. Les bandes chaudes (ou cercles chauds) correspondraient a` des
variations de porte´e des garnitures. Les points chauds macroscopiques correspondraient a`
des de´formations globales de la structure et se rapprocheraient du troisie`me type de points
chauds de Anderson. Les zones plus chaudes qui peuvent apparaˆıtre sur les cercles chauds
sont proches du second type de points chauds selon la classiﬁcation de Anderson. Elles
semblent eˆtre lie´es a` des instabilite´s de dilatations (TEI locales) et d’usure. Elles sont
aussi ale´atoires. Dufrenoy met plus l’accent sur les points chauds macroscopiques, plus
fre´quents en ferroviaire, e´tant donne´ les importantes e´nergies mises en jeu et les temps de
freinage plus e´leve´s que dans l’automobile. En eﬀet, ces points chauds sont cre´e´s par des
processus qui prennent un peu de temps a` se former.
De manie`re ge´ne´rale, on appelle ”points chauds macroscopiques” ceux qui sont lar-
gement e´tudie´s par les spe´cialistes du frein et qui, selon les auteurs, sont classe´s parmi
les points chauds de type ”focal” ou ”distortional”. Ces points chauds macroscopiques
sont les plus e´tudie´s car ils sont tre`s endommageants. En eﬀet, dans ces zones chaudes,
les e´le´vations de tempe´rature sont parfois supe´rieures a` 900oC. Il y a donc formation
d’auste´nite pendant le freinage puis de martensite pendant le refroidissement. On peut
facilement observer apre`s refroidissement des taˆches rondes qui correspondent aux zones
transforme´es. Ces points chauds donnent lieu a` des ﬁssures, ce qui explique l’inte´reˆt de
leurs e´tudes.
Plusieurs explications sur la formation de ces points chauds existent. Celle avance´e
par Barber est de relier ces points chauds macroscopiques a` des me´canismes d’instabilite´s
thermoe´lastiques, qu’il note brie`vement TEI [7]. Ces instabilite´s re´sultent de la dyna-
mique de friction entre deux corps en contact avec mouvement relatif. Le me´canisme est
le suivant : localement, la surface de contact eﬀective est re´duite aux aspe´rite´s majeures.
Les e´le´vations de tempe´rature sont donc supe´rieures dans ces zones de contact. Elles en-
gendrent des dilatations qui vont ampliﬁer la non-uniformite´ du contact. Mais dans un
25
meˆme temps, le frottement va favoriser l’usure dans cette zone. Le contact e´volue donc
selon la dynamique de dilatation due a` l’e´chauﬀement et a` l’usure. C’est ce me´canisme
instable de couplage thermome´canique qui engendre la formation de TEI. Le travail de
Barber consiste a` supposer leur existence initiale par l’introduction d’une pression si-
nuso¨ıdale simulant des de´fauts re´guliers. Il calcule ensuite les conditions de continuite´
d’existence et de de´veloppement de ces de´fauts par une formulation analytique. Les pa-
rame`tres principaux sont la vitesse de frottement relative et les caracte´ristiques mate´riaux
des structures [54]. Par la me´thode de perturbation, Burton [12] a propose´ une e´valuation
de la vitesse de frottement critique pour que deux demi-plans inﬁnis aient un contact in-
stable. La valeur qu’il a obtenue semble surestimer la valeur re´elle dans le cas du frein. Lee
et Barber ont alors propose´ l’e´tude d’une couche inﬁnie glissant entre deux demi-plans,
proble`me qui s’apparente mieux a` celui du disque de frein. Leur e´tude a permis de mieux
estimer la vitesse critique de glissement. Diﬀe´rentes analyses tendent a` ame´liorer le calcul.
Dufrenoy avance une autre explication. Pour lui, les cercles chauds sont bien dus a`
des variations de porte´e de contact. Il les lie donc aux TEI de´crits par Barber. Par contre,
il propose une autre explication pour les points chauds. Les observations expe´rimentales
montrent que ces points chauds sont re´gulie`rement espace´s angulairement et sont anti-
syme´triques. Si sur la piste interne du disque, il y a un point chaud, sur la piste externe,
il y a une zone comprise entre deux points chauds. Cette distribution antisyme´trique des
points chauds pousse Dufreynoy a` relier leur formation a` un proble`me de ﬂambement ou
de comportement structural global entraˆınant des de´formations permanentes compatibles
avec leur caracte`re stabilise´.
On peut aussi citer les travaux de Kao [48] pour qui les bandes chaudes s’appa-
rentent aussi a` des me´canismes de type TEI. Pour les points chauds, les distributions an-
tisyme´triques de la tempe´rature qui apparaissent dans certains types de freinage induisent
un gondolement du disque, qui favorisent encore plus la distribution antisyme´trique de
la tempe´rature. Le ﬂambement du disque engendre une variation du couple. C’est ce
me´canisme qui cre´e les points chauds, et qui par la meˆme occasion cre´e des vibrations du
type hot-judder. Kao remarque que le nombre de points chauds est le meˆme que celui de
pics de ﬂambement. Il appelle ce me´canisme le ”Thermoelastic unstable buckling”.
1.4.2 Phe´nome`nes me´caniques
Les ”phe´nome`nes” me´caniques peuvent eˆtre classe´s en trois cate´gories :
• le chargement (pression et couple), les conditions aux limites (serrage du disque sur
le moyeu, contact avec la jante, pre´sence de l’e´trier) et la ge´ome´trie du disque qui
donnent la de´formation globale du disque ;
• le contact entre le disque et les plaquettes ;
• l’usure.
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Le chargement me´canique re´side dans la pression des plaquettes sur le disque et
le couple issu du freinage. Les eﬀorts d’inertie sont ne´gligeables. Ce chargement engendre
d’une manie`re ge´ne´rale des contraintes ne´gligeables par rapport aux contraintes ther-
miques. En eﬀet, la pression hydraulique est de quelques dizaines de bars ; les contraintes
de compression sur les pistes de frottement sont de l’ordre de quelques me´ga pascals
seulement. Cependant, comme il a e´te´ explique´ ante´rieurement, sur un disque ventile´, ces
eﬀorts de pression peuvent engendrer des concentrations de contraintes en pied d’ailettes
(quelques dizaines de me´gapascals). Ces contraintes peuvent devenir endommageantes car
elles s’ajoutent aux contraintes thermiques. Quand la tempe´rature est e´leve´e, les limites
de fatigue ou d’endommagement sont faibles et quelques dizaines de me´gapascals peuvent
faire la diﬀe´rence.
Le chargement me´canique joue aussi un roˆle dans les de´formations globales du
disque, en meˆme temps que les conditions aux limites et la ge´ome´trie du disque.
En eﬀet, e´tant donne´ la dissyme´trie du disque due au raccordement des pistes au bol et
le fait que les pistes soient plus chaudes que le bol, le disque va naturellement prendre la
forme d’un coˆne - c’est ce qu’on appelle la mise en coˆne du disque (ﬁg. 1.20). De plus,
la piste qui est raccorde´e au bol refroidit plus vite que l’autre piste car la chaleur peut
se diﬀuser dans le bol. La dissyme´trie de dilatations engendre´e favorise encore la mise en
coˆne. Cette dernie`re est aussi facilite´e par la ﬂexibilite´ de la gorge donne´e par son usinage.
On rappelle que cet usinage a pour but d’e´viter une monte´e en tempe´rature excessive du
porte-moyeu. Ce mouvement ”naturel” du disque est cependant retenu par la pre´sence
de l’e´trier qui tend a` garder les pistes du disque paralle`les a` leur position de de´part, du
moins, quand elles passent sous les plaquettes. L’e´trier et les plaquettes peuvent toutefois
pivoter le´ge`rement et permettre une petite mise en coˆne du disque. La zone de la gorge
du bol est donc tre`s sollicite´e me´caniquement ; aux contraintes me´caniques, il faut ajou-
ter celles ge´ne´re´es par les gradients thermiques, tre`s importants dans cette zone. Il s’agit
donc d’une zone extreˆmement critique : plus elle est ﬁne, plus le disque est ﬂexible et
plus la tempe´rature du moyeu est faible. Par contre, elle perd en rigidite´ et les gradients
thermiques sont plus importants.
Fig. 1.20: Mise en coˆne d’un disque de frein
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Le contact est aussi un ”ingre´dient” primordial a` l’origine des avaries du disque. En
eﬀet, les instabilite´s du coeﬃcient de frottement et de la pression de contact engendrent
des gondolements du disque qui provoquent des gradients thermiques et les proble`mes
qui en de´coulent et qui ont e´te´ e´voque´s dans la partie pre´ce´dente. On rappelle que les
instabilite´s du contact proviennent :
• des rugosite´s des surfaces en contact ;
• des variations initiales d’e´paisseur du disque (DTV) dues a` un mauvais rodage ;
• des pivotements de la plaquette ;
• des dilatations non uniformes du disque et de la plaquette (elles-meˆme dues aux
non-uniformite´s de contact) ;
• des variations du coeﬃcient de frottement avec la vitesse de glissement, la tempe´rature,
la pression de contact ;
• des irre´gularite´s d’usure dues a` toutes les instabilite´s cite´es dessus et aux e´ventuelles
irre´gularite´s de durete´ du mate´riau s’il a subi des transformations locales de phase
(martensite) ;
• des de´formations du disque dues au ﬂambement...
On voit donc que les variations du contact, tre`s importantes dans l’enchaˆınement
des phe´nome`nes, sont extreˆmement diﬃciles a` pre´dire quantitativement. Elles ont souvent
e´te´ observe´es et e´tudie´es dans la mesure du possible [83]. On note l’importance du roˆle
joue´ par l’e´trier dans la nature du contact disque/garniture.
Enﬁn, le dernier phe´nome`ne me´canique endommageant est l’usure. En re´alite´, ce
sont surtout les plaquettes qui s’usent. Elles peuvent laisser des de´poˆts sur le disque,
donnant lieu a` ce qui est parfois appele´ le ”troisie`me corps”, qui modiﬁe les conditions
de contact. L’usure est un phe´nome`ne a` part entie`re qui ne sera pas traite´ dans notre e´tude.
Finalement, notre e´tude aura pour objectif de proposer une me´thode qui permet de
pre´dire le comportement du disque en terme de tenue en service. L’e´tude bibliographique
de ces phe´nome`nes montre que leur pre´diction commence par celle du comportement
thermome´canique du disque. La premie`re e´tape de l’e´tude consiste donc a` mettre en
œuvre une me´thode nume´rique qui permet la simulation thermome´canique d’un freinage.
L’analyse des re´sultats nume´riques permettra ensuite l’e´tude des endommagements et leur
pre´diction.
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1.5 Enjeux et diﬃculte´s de l’e´tude
1.5.1 Enjeux
Le but de notre travail est de garantir la tenue en service du disque de frein. Aﬁn
de pre´dire par le calcul les endommagements subis par un disque de frein, il faut d’abord
faire l’e´tude physique de ces endommagements, aﬁn de comprendre les me´canismes mis en
jeu. Ensuite, chaque type d’endommagement doit faire l’objet d’une e´tude globale, dans
le sens ou` il ne sert a` rien d’e´tudier, par exemple, le comportement en fatigue du mate´riau
si l’on ne sait pas identiﬁer les cycles de sollicitations impose´s a` la structure. La pre´diction
des endommagements ne peut en ge´ne´ral pas se faire d’une fac¸on analytique. Il faut donc
mettre en place des me´thodes nume´riques pouvant simuler les phe´nome`nes en question.
1.5.2 Multiplicite´ et couplage des phe´nome`nes
L’e´tude bibliographique du proble`me montre que la premie`re diﬃculte´ re´side dans
la multiplicite´ des endommagements subis par le disque (ﬁssures radiales, rupture, usure,
etc., partie (1.3.3)). Ces endommagements ont des causes diverses ; ils apparaissent dans
des situations diverses et sont de gravite´s diﬀe´rentes. Ainsi, l’usure du disque ne sera pas
e´tudie´e. C’est un proble`me un peu a` part, dont l’importance varie selon la nature des pla-
quettes de frein utilise´es avec le disque. On conside`re de plus que l’usure des disques pose
moins de proble`me que l’endommagement par ﬁssuration. De meˆme, le fa¨ıenc¸age et les
ﬁssures en pied d’ailette sont des endommagements moins graves que les ﬁssures radiales
et la rupture du bol. Ce sont donc sur ces deux derniers proble`mes que notre e´tude portera.
L’e´tude des phe´nome`nes mis en jeu, pre´sente´e dans la partie (1.4), montre leur
multiplicite´ et la diﬃculte´ d’e´tude qui en de´coule. Non seulement beaucoup de facteurs
entrent en jeu, mais aussi beaucoup de couplages. En eﬀet, la thermique est de´pendante
du proble`me de contact entre le disque et les plaquettes. Inversement, les dilatations mo-
diﬁent la nature du contact. De la meˆme fac¸on, le contact joue le roˆle de chargement
me´canique subi par le disque et donc a une inﬂuence directe sur la re´ponse me´canique
du disque. Inversement, les de´formations globales du disque peuvent de´placer les zones de
contact. Les couplages thermome´caniques sont aussi nombreux : les gradients thermiques
ainsi que les dilatations ge´ne`rent des contraintes thermiques qui s’ajoutent aux contraintes
me´caniques. Les de´formations plastiques subies par le disque dissipent de fac¸on irre´versible
de la chaleur. Les variations de contact induites par la me´canique modiﬁent e´galement le
ﬂux de chaleur entrant dans le disque... La pre´diction des phe´nome`nes passe donc par la
quantiﬁcation de ces couplages.
Enﬁn, la multiplicite´ et les interactions diverses entre les phe´nome`nes thermome´ca-
niques ne facilitent pas la compre´hension des me´canismes qui me`nent aux endommage-
ments du disque. Chaque type d’avarie correspond a` un ou des me´canismes d’endom-
magement : ﬁssuration par fatigue thermique, ﬁssuration par fatigue thermome´canique,
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me´canique de la rupture... Par exemple, la formation des points chauds reste un point
tre`s discute´.
Les phe´nome`nes e´tant multiples, les e´chelles le sont e´galement. Il faut de´terminer
l’e´chelle ou les e´chelles d’e´tude. On sait que les de´formations globales, la ge´ome´trie du
disque ont une forte inﬂuence sur sa re´ponse thermome´canique. Notre e´tude se fera a`
l’e´chelle de la structure. Il faudra toutefois re´ﬂe´chir dans quelles mesures les phe´nome`nes
dans les autres e´chelles doivent eˆtre pris en compte (rupture au niveau du grain, trans-
formation de phase...).
1.5.3 Globalite´ d’une e´tude
Pour chaque type d’endommagement identiﬁe´, il est ne´cessaire de faire l’e´tude de
l’ensemble des phe´nome`nes qui gouvernent son initiation et son de´veloppement jusqu’a` la
ruine de la structure. Ainsi, pour chaque type d’endommagement, il faut :
• faire l’e´tude du comportement thermome´canique des mate´riaux dans le contexte
de la structure (meˆme gamme de tempe´rature, meˆme niveau de chargement, etc.).
• faire l’e´tude de ce type d’endommagement sur e´prouvette, toujours dans un contexte
repre´sentatif de la structure.
• mettre en place des outils de simulation nume´rique qui, s’appuyant sur les mode`les
de comportement et d’endommagement, permet de calculer de fac¸on pre´dictive la
tenue en service des disques.
• analyser l’ensemble des sollicitations cliente`les pour de´ﬁnir un cahier des charges et
un crite`re d’acceptation associe´. Une diﬃculte´ vient du fait que le disque doit eˆtre
dimensionne´ pour re´sister a` tout ”type” de conduite (agressive, douce, etc. ), de
route (autoroute, route nationale, route boueuse, etc.) ou encore d’environnement
(pluie, canicule, etc.). De plus, l’enchaˆınement des diﬀe´rents types de freinage est
comple`tement arbitraire.
Le travail de cette the`se consiste a` proposer une me´thode qui permette d’eﬀectuer
les trois premie`res e´tapes de l’analyse des endommagements. La dernie`re partie de l’ap-
proche globale de dimensionnement revient aux inge´nieurs automobiles.
30
1.6 Les approches existantes et leurs insuﬃsances
1.6.1 Diﬃculte´s de la simulation nume´rique
L’expe´rience montre que pour un meˆme freinage (c’est-a`-dire pour une meˆme vi-
tesse de rotation, une meˆme inertie, une meˆme pression hydraulique), deux disques de
ge´ome´trie diﬀe´rente mais de meˆme mate´riau peuvent rompre a` deux endroits diﬀe´rents.
Cette remarque, tre`s banale, montre que la ge´ome´trie du disque est un parame`tre essentiel
du dimensionnement. Une me´thode purement analytique ne permettrait pas de prendre
en compte la ge´ome´trie exacte du disque dans le but d’une pre´diction quantitative. La
me´thode de re´solution par e´le´ments ﬁnis s’impose tre`s naturellement.
La simulation nume´rique d’un freinage est une e´tape majeure du dimensionnement
du disque de frein. Elle pre´sente de nombreuses diﬃculte´s. En eﬀet, non seulement elle
doit pouvoir simuler des freinages de types tre`s diﬀe´rents (freinages courts a` vitesse e´leve´e,
freinages tre`s longs a` faibles pressions, etc.) mais en plus, elle doit re´pondre aux exigences
suivantes :
• La mode´lisation doit eˆtre tridimensionnelle, non-axisyme´trique. En eﬀet, ni la struc-
ture, ni les conditions aux limites, ni le chargement ne sont axisyme´triques.
• Le chargement est mobile par rapport a` la structure e´tudie´e. Il faut prendre en
compte la rotation des plaquettes par rapport au disque.
• La gamme des tempe´ratures de fonctionnement est tre`s large (de 20oC a` 700oC).
Cela engendre de forts niveaux de contraintes et de fortes de´pendances du comporte-
ment du mate´riau par rapport a` la tempe´rature. En eﬀet, le comportement n’est pas
e´lastique ; des phe´nome`nes visqueux apparaissent. De plus, les parame`tres des lois
qui mode´lisent le comportement deviennent fortement de´pendant de la tempe´rature.
• Les temps de freinages sont tre`s souvent trop courts pour que la re´ponse thermique
du disque ait le temps d’atteindre un e´tat stationnaire. La simulation thermique
doit eˆtre transitoire.
• Les gradients thermiques sont tre`s e´leve´s, dans l’e´paisseur du disque, sur les pistes de
frottement, dans la gorge du bol. On s’attend a` des gradients de contraintes e´leve´s
dans ces meˆmes zones. Le maillage doit donc eˆtre assez ﬁn pour bien e´valuer les
gradients. Cela augmente le nombre de degre´s de liberte´ du mode`le e´le´ments ﬁnis.
• Les e´changes de chaleur entre les diﬀe´rentes pie`ces sont diﬃciles a` quantiﬁer (quelle
est la part d’e´nergie qui entre dans le disque, dans les plaquettes, etc.)
• Les conditions aux limites thermiques sont diﬃciles a` mode´liser (e´changes convectifs,
rayonnement du disque, circulation d’air autour du disque, etc.)
• La mode´lisation doit prendre en compte le contact avec frottement entre le disque et
les plaquettes. Ce contact induit une distribution de pression non-uniforme, variable
au cours du temps, de´pendant des e´le´ments exte´rieurs (supports me´talliques, e´trier,
31
etc.), des variations du coeﬃcient de frottement, de la tempe´rature, de la formation
ou non de points chauds, de la variation d’e´paisseur de disque (DTV), etc.
• Le comportement me´canique de la fonte est ane´lastique dans les domaines de sollici-
tations du disque. Cela implique une re´solution non-line´aire du proble`me nume´rique
avec gestion de de´formations permanentes du disque.
• Le disque subit des cycles de chargements qui induit des cycles de de´formations
plastiques avec un phe´nome`ne d’”adoucissement” cyclique.
• Les conditions aux limites me´caniques doivent eˆtre mode´lise´es ﬁde`lement (du moins
leurs eﬀets), sachant qu’elles mettent en jeu des pie`ces autres que le disque (e´trier,
moyeu, etc.)
• L’usure des pie`ces frottantes modiﬁe la nature du contact et peut meˆme modiﬁer la
rigidite´ du disque si celui-ci est trop use´.
• La mode´lisation nume´rique doit prendre en compte les nombreux couplages (ther-
mique/contact/me´canique/usure/vibrations, etc.) de´ja` e´voque´s.
On s’aperc¸oit qu’outre des diﬃculte´s the´oriques (comment mode´liser nume´riquement
le comportement du mate´riau ; comment quantiﬁer les proportions de chaleur entrant
dans le disque ; comment mode´liser les variations d’e´paisseur initiale du disque...), des
proble`mes de temps de calcul et d’espace me´moire apparaissent tre`s vite. En eﬀet, une
mode´lisation qui se voudrait ”parfaite” tiendrait compte de tous les couplages et de toutes
les non-line´arite´s et s’appliquerait a` un maillage de disque tre`s ﬁn. C’est une mode´lisation
irre´aliste, par la complexite´ des mode`les et des identiﬁcations des parame`tres, ainsi que
par les temps de calcul. Les analyses nume´riques du disque de frein doivent donc reposer
sur des simpliﬁcations de mode`le.
1.6.2 Les hypothe`ses classiques
Une des plus grandes diﬃculte´s de la simulation du disque re´side dans le fait que le
proble`me est tridimensionnel. La structure (qui peut eˆtre conside´re´e comme axisyme´trique
si le disque est plein, mais seulement cyclique si le disque est ventile´) est en rotation et le
chargement est localise´ sous les plaquettes, sur un secteur angulaire du disque seulement.
Cet e´tat de fait impose de tre`s grandes diﬃculte´s nume´riques et donc, les mode`les sont la
plupart du temps bidimensionnels ou tridimensionnels axisyme´triques. On peut
par exemple citer les analyses de Hennequet Gonzalo [44] ou encore de Cohen et Sprimont
[21], de Sakamoto [76], de Pommier [74] ou de Dufrenoy [37]. De meˆme, a` PSA, les calculs
actuels sont base´s sur des mode`les 3D d’un secteur angulaire du disque, avec donc, l’hy-
pothe`se d’axisyme´trie. Ces mode`les supposent donc que le ﬂux thermique qui entre dans
le disque est circulaire. Cette hypothe`se est bien suˆr fausse. Pour s’en de´barrasser, Righes
G. et Calderale P.M. [75] proposent un calcul thermique bidimensionnel du disque ou` la
valeur du ﬂux thermique entrant est simultane´ment positive ou nulle, selon que la section
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2D mode´lise´e est suppose´e passer sous les plaquettes ou refroidir par convection. Tou-
tefois, cette me´thode ne permet pas d’appre´hender tous les phe´nome`nes circonfe´rentiels,
et surtout les gradients thermiques orthoradiaux. Finalement, ces mode`les 2D ou axi-
syme´triques ne permettent que l’e´valuation d’une tempe´rature moyenne du disque ; ces
approches ne sont souvent pas suﬃsantes pour l’e´tude des phe´nome`nes conduisant aux
endommagements.
Les meˆmes diﬃculte´s se rencontrent dans l’analyse me´canique du proble`me. De ce
fait, certaines analyses ne´gligent dans le calcul me´canique de la structure, le chargement
me´canique duˆ aux plaquettes de frein et certaines conditions aux limites me´caniques. Par
exemple, Cohen [21] eﬀectue le calcul thermique d’un secteur angulaire suivi d’un calcul
de de´forme´e thermique. Le raisonnement suivi est de supposer que les contraintes dues a` la
pression des plaquettes sont ne´gligeables devant celles issues des chargements thermiques
car il y a un facteur proche de 20 entre les deux types de contraintes. Nous verrons que
cette hypothe`se n’est pas pertinente dans le cas des disques ventile´s. De plus, ne´gliger
les eﬀets des plaquettes (et de l’e´trier) revient a` ne´gliger les de´formations globales de
structure du disque, qui engendrent des contraintes me´caniques dans le bol, en ge´ne´ral
supe´rieures aux contraintes me´caniques sous les plaquettes. Or, Sakamoto [76], sur un
mode`le axisyme´trique, obtient des contraintes thermiques maximales dans la gorge du
bol. Comme les tempe´ratures sont e´leve´es, les limites d’e´lasticite´, de rupture ou d’endom-
magement sont faibles. Les quelques me´gapascals issus des contraintes me´caniques dans
le bol ne sont plus ne´gligeables dans cette zone critique.
Une autre hypothe`se commune´ment faite, est de supposer les chargements me´ca-
niques (eﬀort de pression des plaquettes sur le disque) et thermiques (ﬂux entrant dans le
disque issu du frottement) uniformes. Dans les mode`les 2D ou axisyme´triques, ils sont
de´ja` suppose´s constants dans la direction orthoradiale. L’hypothe`se d’uniformite´ consiste
a` supposer que la pression et le ﬂux thermique s’appliquent sur toute la surface des pla-
quettes, avec une valeur constante, inde´pendante non seulement de l’angle mais aussi du
rayon. On peut par exemple citer les travaux de Missoori [65]. De nombreuses e´tudes
montrent pourtant que le contact n’est eﬀectif que sur une portion de surface de pla-
quette. Donc le ﬂux thermique est e´galement restreint a` cette surface eﬀective. Cette
surface e´volue d’ailleurs au cours d’un freinage car elle de´pend de nombreux facteurs tels
que les dilatations thermiques, les de´formations me´caniques dues au chargement, l’usure,
les variations d’e´paisseur de disque, le coeﬃcient de frottement, etc. De nombreux au-
teurs ont toutefois mene´ des e´tudes visant a` e´valuer la nature du contact. Par exemple,
Kennedy et Ling [49] ont e´tudie´ le frottement sous des conditions de contact glissant a`
hautes e´nergie et ont mis en e´vidence que la surface eﬀective est en eﬀet diﬀe´rente de
la surface des plaquettes. Tirovic, Day [83] ont e´tudie´ l’inﬂuence de certains parame`tres
comme la valeur du coeﬃcient de frottement µ ou la rigidite´ de l’e´trier sur la distribu-
tion de pression sous les plaquettes. Ces e´tudes nume´riques du contact sont ne´cessaires
car, comme il a e´te´ note´ dans la partie (1.4.2), les distributions de pression et de ﬂux de
chaleur conditionnent fortement celle des gradients thermiques radiaux et orthoradiaux.
Or il est impossible de mesurer le contact en dynamique. On ne peut e´valuer les pressions
de contact qu’en statique. Il existe pour cela diﬀe´rentes me´thodes : celle du ”pressure
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sensitive paper” (utilise´e par Dubensky [36]) ou celle du ”ball pressure method” (utilise´e
par Tumbrink [85]).
L’usure des mate´riaux est rarement mode´lise´e. On peut citer les travaux de Day
et Newcomb [31] qui ont inte´gre´ l’usure des garnitures, ou ceux de Dufrenoy [37] qui a
inte´gre´ un calcul d’usure base´ sur le mode`le d’Achard. Ces mode`les restent relativement
simples.
Les couplages sont simpliﬁe´s. Les analyses prennent toujours en compte les e´le´va-
tions de tempe´rature pour le calcul des contraintes, mais les dissipations me´caniques sont
toujours ne´glige´es. Certaines e´tudes commencent a` simuler le couplage dilatations/contact.
Enﬁn, les lois de comportement restent tre`s simples. Par exemple, Mazet [64],
dans l’ae´ronautique, utilise une loi e´lastique line´aire pour mode´liser le comportement du
multi-disque en composite carbone-carbone alors que les tempe´ratures peuvent atteindre
des valeurs de plus de 2000oC. Il est clair qu’a` ces tempe´ratures, la structure plastiﬁe mais
les temps de calcul correspondant au mode`le e´le´ments ﬁnis ne permettent pas d’envisager
la programmation d’une loi non line´aire. Finalement, le mode`le 3D thermome´canique de
Mazet, avec une loi de frottement qui prend en compte les variations du coeﬃcient de
frottement, est trop complexe pour introduire une loi de comportement ane´lastique, bien
que la rotation des disques ne soit pas simule´e.
1.6.3 Exemples d’e´tude dans le domaine ferroviaire
Dans le domaine ferroviaire, Dufrenoy [37][71] propose un mode`le thermique (2D
pour le disque plein puis 3D axisyme´trique pour le disque ventile´) couple´ avec un calcul
de contact et d’usure. Le comportement du mate´riau est e´lasto-plastique a` e´crouissage
cine´matique line´aire avec variation des coeﬃcients avec la tempe´rature. La me´thode des
imperfections qui suppose l’existence d’une courbure initiale des pistes est utilise´e aﬁn
de retrouver par le calcul les bandes chaudes. La position et la largeur des zones de
contact initial sont de´duites des essais expe´rimentaux. Cette approche rend la simulation
nume´rique de´pendante des essais ; par conse´quent, elle ne peut pas eˆtre pre´dictive. Il jus-
tiﬁe son mode`le axisyme´trique en faisant la comparaison entre un calcul ou` le ﬂux impose´
est uniforme sur la circonfe´rence du disque et un calcul ou` le ﬂux est simultane´ment positif
puis nul. Il trouve une diﬀe´rence de tempe´rature de 5% sur un tour de disque et conclut
sur la ”validite´” de l’hypothe`se. Mais, comme il le mentionne lui-meˆme, cette diﬀe´rence
n’est e´value´e que sur le premier tour de disque, quand la vitesse est tre`s e´leve´e, ce qui
re´duit les gradients thermiques orthoradiaux. De plus, la longueur de contact peut eˆtre
plus re´duite qu’elle ne l’est sur ce calcul, ce qui doit accentuer encore les gradients dans
le disque. On peut toutefois noter que l’hypothe`se d’axisyme´trie est plus acceptable dans
le secteur ferroviaire que dans celui de l’automobile car les de´ce´le´rations sont plus faibles.
Toujours dans le domaine ferroviaire, Abdi R. El et H. Samrout [1] font l’e´tude
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des disques de frein de TGV, fabrique´s avec un acier faiblement allie´ trempe´ et revenu
a` haute limite d’e´lasticite´. Leur mode`le est e´galement bidimensionnel et repose sur les
re´sultats thermiques de Dufrenoy. Ainsi, un ﬂux de chaleur est injecte´ uniquement sur
les rayons correspondant aux positions des bandes chaudes observe´es sur le disque lors
des essais. La largeur des bandes est e´galement une donne´e du mode`le. Leur mode`le ther-
mome´canique de´couple´ applique´ a` un petit maillage compose´ de 900 nœuds environ permet
la programmation d’une loi de comportement plus complexe. Ainsi, l’acier a un compor-
tement viscoplastique avec un e´crouissage cine´matique isotrope non line´aire. La relative
rapidite´ des calculs permet de soumettre le disque a` plusieurs cycles thermiques et d’ef-
fectuer le calcul me´canique jusqu’a` obtention de la stabilisation de la boucle d’hyste´risis
(σ, $) au point le plus chaud. Ensuite, pour mettre en e´vidence l’eﬀet de la multitude de
freinages subis par un disque au cours de sa vie, plusieurs cycles combine´s de freinages (un
freinage d’urgence avec deux freinages d’arreˆt ”normaux”) sont simule´s. La re´ponse stabi-
lise´e du disque est compare´e a` celle obtenue avec le cycle de freinage unique. Les re´sultats
montrent clairement une de´pendance de cette re´ponse stabilise´e par rapport au cycle de
freinage impose´. On remarque que les calculs thermiques d’Abdi donnent des valeurs de
tempe´rature plus e´leve´es que celles mesure´es par un thermocouple frottant en de´but de
freinage. Ceci s’explique par le temps de re´ponse du thermocouple. Par contre, en ﬁn de
freinage, cette tendance s’inverse : la tempe´rature issue du calcul est plus faible que la
tempe´rature mesure´e. Cette inversion s’explique par le fait qu’en ﬁn de freinage, la vitesse
de rotation est plus faible, ce qui allonge le temps de refroidissement hors de la zone des
plaquettes. Les variations angulaires de la tempe´rature sont donc plus importantes. Or
c’est en ﬁn de freinage que les tempe´ratures maximales sont atteintes. L’hypothe`se d’un
mode`le axisyme´trique est donc plus discutable pour cette pe´riode du cycle.
1.6.4 Exemples d’e´tude dans le domaine automobile
On voit donc que l’hypothe`se d’axisyme´trie tend a` sous-estimer les e´le´vations de
tempe´rature. Dans le domaine automobile ou` les vitesses sont en moyenne plus faibles
que dans le ferroviaire et les pressions plus e´leve´es, les gradients thermiques observe´s sont
trop importants pour eˆtre ne´glige´s dans une simulation pre´dictive. En eﬀet, Tirovic et
Day ont observe´ des gradients orthoradiaux proches de 70 degre´s sur un disque de frein
automobile. Un mode`le 3D non-axisyme´trique est alors propose´ par Vallet, Dubourg
[86][39][40] pour la simulation d’un disque de frein de poids lourd. Leur travail part de la
constatation suivante, faite par Kennedy : lors de la re´solution de l’e´quation de chaleur
par la me´thode des e´le´ments ﬁnis, des instabilite´s nume´riques peuvent apparaˆıtre quand
la vitesse de de´placement du chargement est tre`s e´leve´e. Pour e´viter ces phe´nome`nes, il
faut travailler avec des incre´ments de temps petits et la taille des mailles doit aussi eˆtre
petite. Kennedy a pu mettre en e´vidence l’apparition d’oscillations pour des nombres de
Pe´clet supe´rieurs a` 2. On rappelle que l’expression du nombre de Pe´clet est Pe =
V∆x
γ
,
ou` γ est la diﬀusivite´ de l’e´le´ment du maillage ayant la plus petite dimension. Dans le
cas d’un disque de frein automobile, on obtient une taille de maille de l’ordre du micron !
Pour reme´dier a` ces diﬃculte´s, une me´thode nume´rique est propose´e. Elle consiste a` ap-
pliquer une transforme´e de Fourier sur l’e´quation de chaleur selon la variable θ, angle du
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point calcule´ dans un repe`re cylindrique ﬁxe [50][39]. Cette me´thode est note´e brie`vement
”FFT-FEM” (Fast Fourier Transformation-Finite Element Method). Cette de´composition
permet de re´soudre le proble`me en eﬀectuant n calculs 2D au lieu d’un calcul 3D, n e´tant
le nombre d’harmoniques de la de´composition de Fourier. Le calcul montre que, dans le
proble`me du disque, vingt harmoniques suﬃsent a` donner une bonne e´valuation de la
re´ponse thermique. Le gain en terme de temps de calcul est donc tre`s appre´ciable. Cette
me´thode FFT-FEM permet d’injecter un ﬂux thermique non-axisyme´trique, et de faire
une simulation 3D transitoire avec prise en compte de la rotation du disque avec des
temps de calcul a` peu pre`s raisonnables. Par contre, la structure doit impe´rativement
eˆtre axisyme´trique. C’est le cas du disque plein mais pas celui du disque ventile´. Pour
traiter ce dernier, une me´thode mixte a e´te´ de´veloppe´e, dans laquelle la structure est
de´compose´e en plusieurs parties. Les zones du disque ou` les gradients orthoradiaux sont
suppose´s e´leve´s sont d’abord traite´es avec la me´thode FFT-FEM. Les zones du disque
ou` l’on suppose que les gradients orthoradiaux sont ne´gligeables sont ensuite traite´es par
un calcul FEM. Les diﬀe´rents sous-ensembles ont bien suˆr des nœuds en commun. Les
tempe´ratures issues des calculs FFT-FEM sont donne´es comme conditions aux limites
des parties traite´es par FEM. Les valeurs aux nœuds obtenues par le calcul FEM sont
les conditions aux limites des parties FFT-FEM a` l’incre´ment suivant. Pour le disque de
frein, les pistes de frottement sont traite´es avec l’algorithme FFT-FEM sur une e´paisseur
de quelques millime`tres seulement. La partie centrale, qui n’est pas axisyme´trique a` cause
des canaux de ventilation, est traite´e par un calcul e´le´ments ﬁnis classique. Ce proce´de´
permet d’e´tudier les disques ventile´s mais il est fastidieux et les hypothe`ses faites sur la
partie centrale du disque ont quelques limites. En eﬀet, Vallet montre que les variations
angulaires thermiques de´croissent avec la profondeur (car le phe´nome`ne de´pend du temps
ne´cessaire a` la diﬀusion, qui de´pend lui-meˆme de la diﬀusivite´ du mate´riau et de la vitesse
de rotation du disque). Mais son analyse est base´e sur un calcul de freinage pour lequel
la pression hydraulique applique´e est de P = 2 bars, et la vitesse de rotation ω de´croˆıt
de 105 km/h a` 70 km/h. Ce freinage correspond aux conditions qui induisent le moins de
gradients orthoradiaux (pression faible et vitesse e´leve´e).
Le calcul me´canique est aussi 3D mais la rotation du disque n’est pas simule´e. Vallet
fait d’abord un calcul e´lastique puis e´lasto-plastique du disque qui subit comme charge-
ment la tempe´rature e´value´e par le calcul thermique a` quatre instants successifs (t = 0s,
t = 1s, t = 2s, et t = 7s) pour un freinage de 7s. Le calcul me´canique est re´pe´te´ n fois, avec
le meˆme cycle de tempe´rature, jusqu’a` stabilisation des courbes (σ, $) mais cela signiﬁe
qu’il localise les bandes chaudes toujours au meˆme endroit, alors que les essais montrent
que d’un freinage a` l’autre, les bandes chaudes changent de position. A partir de cette
constatation, Vallet de´duit que la re´partition radiale des contraintes ne doit pas eˆtre prise
en compte dans son analyse. Enﬁn, malgre´ une loi de comportement relativement simple
et la rotation du disque non mode´lise´e, les temps de calcul (environ un jour et demi pour
la me´canique) restent un obstacle.
Enﬁn, on peut citer deux autres travaux qui s’inte´ressent exclusivement aux points
chauds re´gulie`rement espace´s sur la circonfe´rence des pistes de frottement. Il s’agit d’abord
des travaux de Barber et Du [80] qui ont programme´ la me´thode de perturbation de
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Burton sur un mode`le 3D. Pour des raisons de temps de calcul, le maillage est relativement
grossier, axisyme´trique et se limite a` un anneau circulaire. Un calcul de valeurs propres
permet de de´terminer une valeur de vitesse critique a` partir de laquelle il y a instabilite´
thermoe´lastique. Le but de ces travaux est uniquement de de´terminer les conditions pour
lesquelles une perturbation initiale me`ne a` la formation de points chauds. Il n’y a donc
pas de calcul me´canique de structure pour l’e´tude des contraintes dans le disque.
De meˆme, Kao [48] concentre ces travaux sur la formation ou non de points chauds.
Son mode`le est donc aussi tridimensionnel. Par contre, comme il conside`re que la for-
mation des points chauds ne se limite pas a` un proble`me d’instabilite´s thermiques mais
thermome´canique (cf. partie (1.4.1)), son calcul thermoe´lastique couple´ consiste a` eﬀectuer
un calcul transitoire du disque, avec simulation de la rotation, et avec prise en compte du
contact entre le disque et les plaquettes. Le ﬂux de chaleur est calcule´ a` partir des pressions
de contact et donc varie au cours du freinage. Il de´pend aussi des variations du coeﬃcient
de frottement, de la vitesse de glissement et de la pression. Son calcul a ne´cessite´ la pro-
grammation d’e´le´ments de contact spe´ciﬁques et le couplage thermique/contact e´lastique
consomment beaucoup de temps CPU. De ce fait, la loi de comportement utilise´e est sim-
plement e´lastique et le maillage est trop grossier (environ 440 e´le´ments pour un mode`le
3D du disque). Il est clair que la taille des e´le´ments ﬁnis ne permet pas d’e´valuer de
fac¸on assez pre´cise les gradients thermiques. Et malgre´ cela, les temps de calcul restent
longs (plus d’un jour de calcul). De plus, les points chauds ne peuvent apparaˆıtre que
parce-qu’une de´forme´e initiale a e´te´ donne´e au disque ; le gondolement impose´ de´pend du
nombre de points chauds observe´s. Encore une fois, cette me´thode n’est pas pre´dictive.
1.6.5 Analyse des re´sultats nume´riques
De manie`re ge´ne´rale, on remarque que les validations des calculs concernent es-
sentiellement la partie thermique. Floquet et Vallet comparent les re´sultats de leur calcul
thermique avec des mode`les analytiques [40] mais ils ne disposent pas vraiment de re´sultats
expe´rimentaux pour valider leur calcul. Autrement, les corre´lations calculs/essais se
font principalement pour quelques points de mesure de tempe´rature par thermocouples
(frottants ou embarque´s). D’autres techniques comme la thermographie infrarouge ou les
pyrome`tres optiques sont aussi utilise´es, mais plus rarement (Dufrenoy, Kao, etc. ). Par
contre, aucune e´tude ne fait e´tat de corre´lation sur des valeurs me´caniques (de´formations,
contraintes).
Les diﬃculte´s de la mode´lisation nume´rique du frein ont monopolise´ beaucoup de
temps de travail d’investigation et de de´veloppement. De ce fait, les analyses des re´sultats
restent sommaires. En eﬀet, certains auteurs limitent leurs e´tudes a` celle des de´formations
thermoe´lastiques. Dans le cas de Righes G. et Calderale P.M. [75], c’est dans le but
d’e´tudier les inﬂuences mutuelles des e´le´vations de tempe´rature et du contact. Dans le
cas de Cohen - qui fait l’e´tude thermique d’un secteur angulaire du disque suivi du cal-
cul de la de´forme´e thermique -, c’est pour e´tudier la mise en coˆne du disque. Ce sont les
de´placements des pistes qui sont alors analyse´s. D’autres auteurs conside`rent que l’appari-
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tion ou non des points chauds est un crite`re d’acceptation ou de refus du disque (Barber,
Kao). Ce raisonnement semble un peu re´ducteur car des disques peuvent rompre alors
qu’il n’y a pas de points chauds. Inversement, la formation de points chauds n’est pas
force´ment re´dhibitoire.
Lorsqu’un calcul me´canique est eﬀectue´, son analyse se limite souvent a` des com-
paraisons de niveaux de contraintes maximales ou de de´formations axiales maximales
entre diﬀe´rentes ge´ome´tries de disque. Autrement, les contraintes sont analyse´es par la
me´canique de la rupture (Vallet, Pommier). Par exemple, Pommier [74] e´tudie le proble`me
de propagation de ﬁssure en s’appuyant sur la valeur du facteur d’intensite´ de contrainte.
Selon elle, une ﬁssure qui de´marre dans une zone chaude peut se propager pendant un
moment mais, quand elle sort de la zone chaude, les contraintes sont alors trop faibles pour
atteindre le facteur d’intensite´ de contrainte critique et donc pour que la ﬁssure continue
a` se propager. Toutefois, l’e´tude des points chauds montre que ces re´gions chaudes se
de´placent d’un freinage a` l’autre. Cela signiﬁe que la zone froide a` coˆte´ de la premie`re
zone chaude peut devenir elle-meˆme une zone chaude ; dans ce cas, les contraintes dans
cette zone peuvent eˆtre suﬃsantes pour que la ﬁssure continue a` se propager. Dufrenoy,
lui, teste, sur le cycle stabilise´ obtenu par calcul, les mode`les de Taira (de´rive´ de la re-
lation de Manson-Coﬃn en fatigue isotherme), et de l’activation thermique de Degallaix
(se´paration de l’inﬂuence des de´formations plastiques et de la tempe´rature par cumul de
deux dommages). Mais ces mode`les ne s’appliquent qu’a` des proble`mes isothermes. Le
mode`le avec interaction fatigue-ﬂuage de Chaboche-Lemaitre a e´galement e´te´ utilise´ mais
il s’agit la` d’un mode`le complexe 1D, dont le passage en 3D anisotherme est a` valider. Le
proble`me du disque est, lui, clairement multiaxial.
Finalement, on remarque que les mode`les nume´riques sont soit trop simples pour
rendre compte des phe´nome`nes (hypothe`ses trop fortes, maillage pas assez ﬁn), soit plus
sophistique´s mais dans ces cas-la`, on se heurte a` des proble`mes de temps de calcul. Toute
la diﬃculte´ re´side donc dans le choix d’un bon compromis entre les temps CPU et les hy-
pothe`ses de mode´lisation. Ces dernie`res doivent eˆtre faites en fonction du but recherche´ :
e´tude des vibrations, e´valuation de l’eﬃcacite´ de freinage ou pre´diction d’endommage-
ments, sans perdre de vue qu’un meˆme degre´ de pre´cision doit eˆtre recherche´ dans les
diﬀe´rentes e´tapes de l’e´tude.
1.7 Objectif et strate´gie
Notre objectif est de mettre en place une me´thode pre´dictive de la tenue en service
du disque de frein. Pour cela, il est impe´ratif d’aborder le proble`me par une approche
globale. Cela signiﬁe qu’il faut faire conjointement l’e´tude et la mode´lisation du com-
portement du mate´riau, des chargements applique´s au disque et des endommagements
induits par ces chargements. En eﬀet, il ne sert a` rien de mode´liser tre`s ﬁnement les cycles
de chargements subis par le disque si le comportement du mate´riau est trop simplement
repre´sente´. De meˆme, il ne sert a` rien d’e´valuer la re´ponse thermome´canique du disque si
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celle-ci n’est pas analyse´e en terme d’endommagement.
Ainsi, e´tant donne´ les gammes de tempe´ratures de fonctionnement du disque et les
niveaux de contraintes atteints dans le disque, il est impe´ratif d’abandonner l’hypothe`se
d’un comportement me´canique du mate´riau purement e´lastique de la fonte. Notre
mode´lisation doit prendre en compte les plastiﬁcations e´ventuelles du disque. On peut
meˆme supposer que lorsque la tempe´rature est tre`s e´leve´e, le mate´riau devient visqueux.
La simulation nume´rique du disque de frein doit par conse´quent permettre l’introduction
d’une loi e´lastoviscoplastique de la fonte. L’objectif e´tant d’e´tudier le comportement du
disque pendant sa dure´e de vie, il faut prendre en compte l’adoucissement cyclique du
mate´riau. il faut donc simuler le comportement stabilise´ de la fonte, repre´sentatif de la
vie, et non celui qui correspond aux premie`res sollicitations.
Pour la mode´lisation des chargements et la de´termination de la re´ponse thermo-
me´canique du disque a` ces chargements, plusieurs diﬃculte´s se pre´sentent. Il faut faire des
hypothe`ses simpliﬁcatrices qui restent re´alistes, tout en conservant des ﬁnesses de maillage
permettant d’e´valuer correctement les gradients thermiques et me´caniques dans le disque.
Plus pre´cise´ment, les impe´ratifs en terme de maillage sont relatifs a` la taille des e´le´ments
ﬁnis : ils doivent eˆtre assez ﬁns dans les zones a` forts gradients thermome´caniques. Ces
zones concernent les pistes de frottement (dans l’e´paisseur des pistes et dans la direc-
tion orthoradiale), ainsi que la re´gion ou` le disque peut rompre, a` savoir la gorge du bol
(concentration de contraintes).
Le choix des ”bonnes” hypothe`ses est plus diﬃcile et sujet a` discussion. Tout d’abord,
comme notre proble`me est de simuler les disques de freins automobiles, l’hypothe`se d’axi-
syme´trie est rejete´e. En eﬀet, rappelons que d’importants gradients orthoradiaux ont e´te´
observe´s dans le domaine automobile par Kreitlow et al. [53] et Abendroth [2], Thoms [84]
et qu’ils sont plus pe´nalisants que les autres gradients, d’apre`s Anderson et Knapp. Les
calculs thermome´caniques que nous pre´senterons dans le chapitre (3) conﬁrmeront cette
observation. Ces gradients sont d’autant plus e´leve´s que la vitesse de rotation est faible
(ce qui laisse plus de temps a` un e´le´ment de matie`re de refroidir lorsqu’il ne se trouve pas
sous les plaquettes) et la pression des plaquettes e´leve´e (l’e´chauﬀement sur un tour est
alors plus e´leve´), ce qui est le cas dans le domaine automobile. De plus, une mode´lisation
axisyme´trique (ou 2D) ne permet pas d’e´valuer les de´formations globales tridimension-
nelles du disque qui jouent un roˆle important dans la distribution des contraintes. L’utilite´
d’une mode´lisation 3D transitoire est souligne´e par D’Cruz [33]. La solution de Vallet qui
consiste a` de´couper le disque en zones axisyme´triques et zones non-axisyme´triques est
lourde a` mettre en œuvre et sujet a` discussion.
Vallet, sur ce meˆme freinage, compare les contraintes thermiques et les contraintes
dues au chargement me´canique seul. Il trouve que les contraintes thermiques sont vingt
fois plus e´leve´es que les contraintes dues a` la pression des plaquettes et conclut que l’on
peut ne´gliger le chargement me´canique. Cette hypothe`se lui permet d’eﬀectuer un calcul
me´canique sans prise en compte de la rotation du disque avec comme unique chargement
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la tempe´rature issue du calcul tridimensionnel transitoire avec rotation du disque. Cette
conclusion semble un peu rapide car le freinage en question ge´ne`re des tempe´ratures allant
jusqu’a` Tmax = 800
oC, ce qui induit des contraintes thermiques eﬀectivement tre`s e´leve´es.
Mais la plupart des freinages automobiles ne ge´ne`rent pas de tempe´ratures aussi e´leve´es.
De plus, la comparaison est faite au niveau des pistes de frottement, mais dans le bol, la
diﬀe´rence entre les contraintes me´caniques et thermiques est plus faible. En eﬀet, dans
cette zone, la tempe´rature est plus faible. De plus, le couple de freinage et les serrages
me´caniques (encastrement sur le porte-moyeu, mise en coˆne du disque empeˆche´e en par-
tie par la pre´sence des plaquettes, etc.) peuvent induire des contraintes me´caniques plus
e´leve´es que celles induites par la pression des plaquettes. Les sollicitations me´caniques
doivent donc eˆtre mode´lise´es sur un mode`le tridimensionnel avec simulation de la rota-
tion du disque et mode´lisation des de´formations globales de la structure.
L’e´tude bibliographique a montre´ l’importance de la distribution de contact, et donc
de ﬂux de chaleur, sur les gradients thermiques. On ne peut donc pas se contenter d’une
distribution de ﬂux homoge`ne sur toute la surface des plaquettes. Cependant, le couplage
du calcul de contact avec le calcul thermique induit de tre`s longs temps de calcul. Il s’agit
alors de savoir quel est l’impact de ces distributions de tempe´rature sur les contraintes
(qui sont les grandeurs qui permettent au ﬁnal de faire l’analyse des endommagements du
disque). De plus, l’inte´reˆt d’un calcul couple´ du contact et de la thermique est diminue´
par le fait que le contact varie d’un freinage a` l’autre.
L’autre source de non-uniformite´ des chargements correspond aux points chauds. On
sait que ce phe´nome`ne n’apparaˆıt que de temps en temps. En eﬀet, le processus de forma-
tion des points chauds est un peu long ; ainsi, la plupart des freinages ne durent pas assez
longtemps pour former des points chauds. C’est un phe´nome`ne qui inte´resse plus le do-
maine ferroviaire ou` les dure´es de freinages sont bien plus importantes (au dela` de plusieurs
dizaines de secondes). Leurs apparitions en automobile sont donc plutoˆt rares et ils jouent
un roˆle plus essentiel dans les me´canismes conduisant aux vibrations. Il semble donc plus
important de simuler correctement les freinages quotidiens avant d’aborder le proble`me
des points chauds macroscopiques. Quant aux points chauds dus aux aspe´rite´s, ils rele`vent
plus de la tribologie et leur formation est plutoˆt ale´atoire. Ils ne seront pas e´tudie´s. Fi-
nalement, nous nous attacherons a` pre´dire les gradients thermiques orthoradiaux autres
que ceux ge´ne´re´s par les points chauds, car ils vont avoir un roˆle pre´ponde´rant sur les
de´formations globales non-axisyme´triques du disque, et une inﬂuence sur les contraintes
au niveau du bol.
L’usure, du moment qu’elle reste faible, ne joue pas sur la tenue me´canique du
disque. Elle sera donc ne´glige´e.
Enﬁn, les dernie`res hypothe`ses qui nous semblent raisonnables sont de ne´gliger les
couplages autres que celui de la thermique sur la me´canique. Les dissipations plastiques,
par exemple, sont bien trop faibles en comparaison avec le ﬂux de chaleur issu du frotte-
ment.
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La dernie`re contrainte concerne les temps de calcul. Il est clair qu’il faut faire des
compromis entre les hypothe`ses du mode`le, la ﬁnesse de maillage et les temps de calcul.
Pour eˆtre exploitable par les bureaux d’e´tude, notre objectif est de fournir des me´thodes
de calcul qui permettent de simuler un freinage en moins d’une journe´e. La ﬁnesse de
maillage doit eˆtre raisonnable. Enﬁn, il faut que la simulation soit tridimensionnelle non-
axisyme´trique, avec prise en compte de la rotation du disque et du comportement non-
line´aire du mate´riau. La strate´gie est alors de mettre en place des me´thodes de re´solution
qui permettraient de re´duire les temps de calcul, tout en respectant les exigences cite´es
pre´ce´demment. Pour cela, nous avons de´veloppe´ des algorithmes de re´solution adapte´s aux
proble`mes de structures mobiles soumises a` des chargements thermome´caniques ﬁxes. Ces
algorithmes feront l’objet de la partie (2).
Enﬁn, la dernie`re partie de l’approche globale de l’e´tude du disque de frein concerne
l’e´tude des endommagements. Comme il a e´te´ de´crit pre´ce´demment, les endommage-
ments subis par le disque sont divers et varie´s. Leurs modes de formation diﬀe`rent d’un
type d’avarie a` l’autre. Par exemple, les calculs de Vallet montrent que dans l’e´paisseur
des pistes de frottement, la matie`re s’adapte, c’est-a`-dire que le cycle stabilise´ devient
e´lastique. S’il y a endommagement, il s’agit donc de fatigue polycyclique (a` grand nombre
de cycles). Au contraire, en surface, la matie`re s’accommode. La re´ponse me´canique stabi-
lise´e fait donc apparaˆıtre une amplitude de de´formation plastique constante a` chaque cycle.
Il s’agit la` de fatigue oligocylique (a` faible nombre de cycles). Il est e´vident qu’a` chaque
type d’endommagement, vont correspondre des variables d’endommagement diﬀe´rentes
(de´formations plastique cumule´e, e´nergie dissipe´e ou encore cisaillement maximal, etc.) et
des crite`res d’endommagement diﬀe´rents. Cependant, tous les crite`res doivent eˆtre adapte´s
a` un contexte multiaxial et anisotherme.
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Chapitre 2
Algorithmes adapte´s aux structures
soumises a` des chargements mobiles
2.1 Contexte ge´ne´ral
Le travail pre´sente´ dans ce chapitre porte sur les me´thodes de re´solution nume´rique
de proble`mes faisant intervenir des structures soumises a` des chargements mobiles. D’une
manie`re ge´ne´rale, ces derniers peuvent eˆtre me´caniques, thermiques ou bien thermome´ca-
niques. On trouve dans l’industrie me´canique de nombreux exemples de tels proble`mes :
les couronnes des roulements a` billes sont soumises a` la pression des billes qui sont en ro-
tation ; la chausse´e est soumise aux passages successifs des ve´hicules ; lors d’une ope´ration
de galetage, des galets en rotation viennent en contact avec les gorges des vilebrequins ;
les engrenages me´caniques en rotation ou les vis sans ﬁn sont soumis au contact des dents
des autres engrenages ; le pneu d’une roue en rotation est soumis a` la pression de la route ;
les pie`ces soude´es sont soumises a` un arc de soudure en translation ; le rail est soumis a` la
pression des roues du train et a` l’e´chauﬀement induit par le frottement ; le disque de frein
est soumis a` la pression des plaquettes et a` l’e´chauﬀement induit. Sous l’eﬀet de ces char-
gements, les structures peuvent plastiﬁer, s’e´chauﬀer et subir des phe´nome`nes d’endom-
magement et de fatigue. Une premie`re e´tape de leur e´tude consiste donc en l’e´valuation
de leurs ”e´tats thermome´caniques”. Les essais expe´rimentaux sont souvent couˆteux, longs
et ne´cessitent l’utilisation de pie`ces qui ne sont parfois que des prototypes. L’objectif est
alors de mettre en œuvre des simulations nume´riques pouvant comple´ter ces essais. Elles
doivent fournir une e´valuation ﬁable des champs couple´s de tempe´rature, de contraintes
et de de´formations plastiques des structures e´tudie´es, en des temps de calculs raisonnables.
La diﬃculte´ majeure de ces proble`mes re´side dans la mobilite´ du chargement par
rapport a` la structure. Pour les re´soudre, les me´thodes nume´riques ”naturelles” et ”clas-
siques” consistent en des algorithmes incre´mentaux ou` l’on translate le chargement a`
chaque pas de temps. Elles sont lentes et ne peuvent pas eˆtre envisage´es de`s lors que l’on
veut calculer des mode`les tridimensionnels a` grand nombre de degre´s de liberte´ avec des
non-line´arite´s telles que la plasticite´, le contact ou le couplage thermome´canique.
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2.2 Diverses me´thodes de re´solution
Les proble`mes de chargements mobiles doivent eˆtre aborde´s diﬀe´remment. Plu-
sieurs approches analytiques base´es sur le potentiel complexe ont e´te´ propose´es. Mais
elles concernent surtout des cas simples de massifs semi-inﬁnis, de mate´riaux purement
e´lastiques, de charges ponctuelles, etc. [22]. La me´thode des lignes de glissement a, elle,
e´te´ de´veloppe´e pour re´soudre les proble`mes de grandes de´formations (formage, extrusion,
etc.), avec l’approximation de solides rigides-plastiques [43][77]. Toutes ces me´thodes ne
permettent pas l’e´tude de chargements, de comportement de mate´riaux ou de ge´ome´tries
complexes. ll est donc impe´ratif de disposer de me´thodes eﬃcaces de re´solution nume´rique.
L’”analyse simpliﬁe´e” de´veloppe´e par Zarka J. [88][89], qui repose sur l’hypothe`se
de re´gime stationnaire, permet d’obtenir nume´riquement directement l’e´tat limite d’une
structure soumise a` des chargements pe´riodiques. Cette me´thode est applicable dans une
e´tude qui s’inscrit dans une approche globale ou` l’on cherche l’e´tat stabilise´ de la structure
soumise a` un meˆme cycle re´pe´te´ n fois. Mais elle n’est pas adapte´e a` l’e´valuation cycle
par cycle de la re´ponse thermome´canique de la structure.
De meˆme, la me´thode a` grand incre´ment de temps de´veloppe´e par Ladeve`ze
[8][55] permet d’e´valuer la re´ponse d’une structure soumise a` un grand nombre de cycles
qui doivent eˆtre identiques.
La me´thode ALE (Arbitrory Lagrangian Eulerian) de´veloppe´e re´cemment
[4][91] permet d’aborder les proble`mes transitoires a` grandes de´formations. Elle repose sur
une technique dite de ”split method” qui consiste a` de´composer le calcul en une re´solution
lagrangienne suivie d’une e´tape eule´rienne durant laquelle les variables d’e´tat sont trans-
porte´es avec le ﬂux de matie`re . Une technique d’”adaptation de maillage” permet de
re´actualiser la ge´ome´trie de la structure aﬁn que les mailles du mode`le Ele´ments Finis ne
soient pas trop distordues par les grandes de´formations induites par le chargement. Mais
ce proce´de´ est tre`s couˆteux en temps de calcul. La me´thode ALE est particulie`rement
adapte´e a` des proble`mes de laminage ou encore d’extrusion. Elle est aussi tre`s utilise´e
pour re´soudre les proble`mes de couplage ﬂuide/structure. Mais elle est un peu trop ”so-
phistique´e” et lente pour des proble`mes faisant intervenir des grands de´placements mais
des petites transformations.
Enﬁn, la me´thode FFT-FEM de´ja` de´crite dans la partie (1.6.4) permet aussi une
e´valuation tridimensionnelle de proble`mes transitoires avec des re´ductions de temps de
calcul. Cependant, elle ne s’adapte pas a` des structures non axisyme´triques.
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2.3 Principe des algorithmes de´veloppe´s
La caracte´ristique essentielle des proble`mes traite´s dans notre travail est de faire in-
tervenir des grands de´placements mais des petites transformations, que l’histoire soit tran-
sitoire ou stationnaire. La me´thode que nous proposons consiste en un calcul Transitoire
dans le Repe`re du Chargement en Coordonne´es Eule´riennes (que l’on note
brie`vement TRC). Celui-ci permet d’inte´grer ﬁnement l’histoire du chargement, c’est-
a`-dire de prendre en compte l’e´volution au cours du temps de son amplitude (e´volution
des contacts, variation du ﬂux thermique...) et celle de sa vitesse de de´placement (dans
le cas du disque de frein, elle est e´videmment de´croissante !). L’ide´e est de travailler dans
le repe`re du chargement, et non plus dans celui de la structure, d’utiliser les coordonne´es
eule´riennes pour prendre en compte le ﬂux de matie`re et de prendre comme conﬁgura-
tion de re´fe´rence celle qui suit le mouvement rigide de la structure. Ainsi, deux avantages
peuvent eˆtre e´nume´re´s :
• avec ce choix de conﬁguration de re´fe´rence et avec l’hypothe`se des petites transfor-
mations, les distorsions des e´le´ments sont petites. Le maillage n’a donc pas besoin
d’eˆtre re´actualise´ : il reste ﬁxe tout au long du calcul. Les lourdeurs nume´riques ren-
contre´es avec les me´thodes d’adaptation de maillage et les temps de calcul associe´s
a` ces adaptations sont donc e´conomise´s.
• les zones ou` apparaˆıssent les forts gradients thermome´caniques sont en ge´ne´ral ﬁxes
dans le repe`re du chargement (le repe`re de calcul). Le maillage peut alors n’eˆtre
raﬃne´ que dans ces re´gions. Les autres peuvent eˆtre maille´es plus grossie`rement, ce
qui e´conomise de l’espace me´moire et du temps de calcul.
La me´thode TRC est adapte´e aux proble`mes pour lesquels la vitesse et l’amplitude
des chargements doivent eˆtre simule´s pre´cise´ment. Si les chargements varient d’un cycle a`
l’autre mais peuvent eˆtre conside´re´s comme constants pendant chaque passage et si l’hy-
pothe`se de re´gime permanent dans le repe`re du chargement peut eˆtre faite, le proble`me
peut eˆtre re´solu par l’algorithme stationnaire passage par passage propose´ par Q.S.
Nguyen [69], K. Dang Van et H. Maitournam [26] ; celui-ci permet la de´termination de
l’e´volution des champs plastiques et thermiques apre`s chaque passage du chargement sup-
pose´ mobile a` vitesse constante. Le calcul s’eﬀectue aussi dans le repe`re du chargement.
Finalement, l’algorithme TRC n’est autre qu’une ge´ne´ralisation de l’algorithme station-
naire aux proble`mes transitoires. Si on peut faire l’hypothe`se supple´mentaire que tous les
cycles de chargement sont identiques et que la structure s’adapte ou s’accommode, l’ajout
de la condition de pe´riodicite´ de la solution aboutit a` l’algorithme stationnaire direct
qui donne en un seul calcul la re´ponse stabilise´e du proble`me. Ces me´thodes stationnaires
(passage par passage et directe) ont l’avantage d’eˆtre extreˆmement rapides par rapport a`
un calcul incre´mental classique et ont e´te´ applique´es avec succe`s a` de nombreux proble`mes
industriels [29][42][59].
Pour chaque type d’algorithme (transitoire et stationnaire), les e´quations du proble`me
continu en thermoe´lastoplasticite´ couple´ sont dans un premier temps e´crites dans le repe`re
du chargement, en petites transformations. Leurs formulations discre´tise´es sont ensuite
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donne´es. Les sche´mas de re´solution et les algorithmes sont ensuite de´crits, ainsi que leurs
imple´mentations dans le code de calcul Abaqus. L’e´tude comparative entre les algorithmes
TRC, stationnaires et l’algorithme incre´mental ”classique” base´ sur des translations suc-
cessives du chargement, applique´s a` un calcul e´lastoplastique bidimensionnel d’une struc-
ture rectangulaire, valide les me´thodes. Enﬁn, le cas des structures pe´riodiques non axi-
syme´triques est traite´ dans le but de simuler le freinage d’un disque ventile´.
2.4 Algorithme TRC
2.4.1 Description du proble`me
On conside`re un milieu continu occupant un domaine D, soumis a` un chargement
thermique et me´canique mobile. Il s’agit d’e´crire les e´quations du proble`me dans un repe`re
lie´ au chargement, en prenant comme conﬁguration de re´fe´rence la conﬁguration initiale
anime´e du mouvement rigidiﬁant de la structure dans ce repe`re.
On note R = (O, eX, eY, eZ) un repe`re anime´ du mouvement d’ensemble rigidiﬁant
du solide et R′ =(O′, ex, ey, ez) un repe`re lie´ au chargement d’amplitude variable qui se
de´place a` la vitesse V(t) par rapport a` R. Dans le repe`re de calcul R′ , la structure se
de´place donc a` la vitesse −V(t) (ﬁgure 2.1). Ainsi, la de´rive´e particulaire (eule´rienne) de
toute grandeur tensorielle B lie´e a` la matie`re s’e´crit sous la forme :
B˙(x, t) =
∂B
∂t
(x, t) +∇xB(x, t).v(x, t)
avec :
v(x, t) = vr(x, t)−V(x, t)
ou` x de´signe la position ge´ome´trique du point mate´riel, v la vitesse du point mate´riel par
rapport a` R′ et vr sa vitesse par rapport a` R.
L’hypothe`se des petites transformations dans le repe`re lie´ au milieu D permet de
ne´gliger vr(x, t) par rapport a` V(x, t). Ainsi, l’expression de la de´rive´e particulaire de B
se simpliﬁe en :
B˙(x, t) =
∂B
∂t
(x, t)−∇xB(x, t).V(x, t) (2.1)
2.4.2 Equations du proble`me thermoe´lastoplastique continu
e´crites dans le repe`re du chargement
On se place dans le cadre d’une e´volution quasistatique en petites transformations.
Le mate´riau est de type standard ge´ne´ralise´ [70]. Il est homoge`ne et isotrope ; il obe´it a`
une loi de comportement e´lastoplastique et a` la loi de conduction de Fourier. Le couplage
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Fig. 2.1: Chargement mobile sur une plaque
thermome´canique re´side dans la prise en compte des contraintes thermiques et de la dis-
sipation de chaleur ge´ne´re´e par les de´formations plastiques et les variables internes. La
production de chaleur par de´formations e´lastiques est ne´glige´e.
Le solide occupe un domaine D, de frontie`re ∂D. Il est soumis a` :
• un chargement me´canique compose´ de :
– forces volumiques f dans D
– forces surfaciques Fd sur une partie ∂DF de ∂D
– de´placements impose´s ud sur une partie ∂Du de ∂D
• un chargement thermique compose´ de :
– productions internes de chaleur r dans D
– ﬂux impose´s qd sur une partie ∂Dq de ∂D
– tempe´ratures impose´es T d sur une partie ∂DT de ∂D
Les parties ∂DF et ∂Du, ainsi que ∂Dq et ∂DT , sont comple´mentaires.
Pour e´tablir les e´quations d’e´volution thermome´canique dans le repe`re du char-
gement, il faut expliciter toutes les de´rive´es temporelles selon l’expression (2.1). Les
e´quations qui font intervenir les vitesses sont : la loi de comportement (avec le terme
d’acce´le´ration), la loi d’e´coulement plastique et l’e´quation de chaleur. Avec les notations
classiques, on obtient alors le syste`me d’e´quations (2.2) :
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· Equation d’e´quilibre
div σ(x, t) + f(x, t)
= ρ [ ∂
2x
∂t2
+ 2∇(∂x
∂t
).V(x, t) +∇x.∂V
∂t
(x, t) +∇(∇x.V(x, t)).V(x, t) ] dans D
· Loi de comportement e´lastoplastique
σ(x, t) = L : [ (x, t)− p(x, t)− α(T (x, t)− To(x)) I ] + σo(x) dans D
 = e + p dans D
· Loi d’e´coulement plastique
∂p
∂t
(x, t)−∇p(x, t).V(x, t) = λ ∂f
∂σ
(x, t) avec λf = 0 ; λ ≥ 0 ; f ≤ 0 dans D
∂αk
∂t
(x, t)−∇αk(x, t).V(x, t) = −λ ∂f∂Ak (x, t) dans D
· Compatibilite´
(x, t) = 1
2
[ ∇u(x, t) + t∇u(x, t) ] dans D
· Conditions aux limites me´caniques{
σ(x, t) . n(x, t) = Fd(x, t)
u(x, t) = ud(x, t)
sur ∂DF
sur ∂Du
· Equation thermique
k ∆T (x, t)− ρc ∂T
∂t
(x, t) + ρc ∇T (x, t).V(x, t)
= −r(x, t)− σ(x, t) : (∂p
∂t
(x, t)−∇p(x, t).V(x, t))
+Ak(x, t) : (
∂αk
∂t
(x, t)−∇α(x, t).V(x, t)) dans D
· Loi de Fourier
q(x, t) = −k∇T (x, t) dans D
· Conditions aux limites thermiques{
T (x, t) = T d(x, t)
q(x, t).n(x, t) = qd(x, t)
sur ∂DT
sur ∂Dq
(2.2)
Pour un mate´riau e´lastoplastique a` e´crouissage cine´matique line´aire et isotrope de type
von Mises, la fonction f qui de´ﬁnit le domaine d’e´lasticite´ du mate´riau est de la forme :
f(σ, p) =
√
(s−Hp) : (s−Hp)− k(¯p(t))
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ou`


s = σ − 1
3
tr σ I est le de´viateur de σ ;
H est le module d’e´crouissage ;
¯p(t) = ¯p(0) +
∫
t
√
˙p(τ) : ˙p(τ) dτ est la de´formation plastique cumule´e ;
k(¯p) est une fonction croissante de ¯p.
2.4.3 Equations discre´tise´es du proble`me
2.4.3.1 Discre´tisation par diﬀe´rences ﬁnies de la de´rive´e particulaire
On se place dans le repe`re R′ du chargement en coordonne´es eule´riennes. On rap-
pelle que les de´rive´es particulaires s’e´crivent :
B˙(x, t) =
∂B
∂t
(x, t)−∇B(x, t).V(x, t) (2.3)
Il s’agit de discre´tiser cette expression dans l’espace (x,t). La discre´tisation tempo-
relle est arbitraire et de´pend de la nature du proble`me e´tudie´. La discre´tisation spatiale
est naturellement dicte´e par le transport des grandeurs physiques le long de lignes de
courant. Ainsi, si l’on suppose que la vitesse −V de la structure par rapport au repe`re
R′ est selon l’abscisse x, le terme de convection correspondant a` une grandeur B s’e´crit :
−∇B(x, t).V(x, t) = −V (x, t) ∂B
∂x
(x, t)
D’ou` :
B˙(x, t) =
∂B
∂t
(x, t)− V (x, t) ∂B
∂x
(x, t) (2.4)
Si B˙ = 0, il s’agit du proble`me classique de Cauchy, qui consiste a` re´soudre le
syste`me suivant : 

Equation de transport
∂B
∂t
− V ∂B
∂x
= 0
Condition initiale B0(x) connu
dont on connaˆıt la solution exacte :
B(x, t) = B(x+ V t, 0) = B0(x+ V t)
La re´solution graphique du proble`me de Cauchy peut se faire par la me´thode des
caracte´ristiques (ﬁgure 2.2) lorsque la solution est continue [56].
La re´solution nume´rique du proble`me de Cauchy est traite´e par la me´thode des
diﬀe´rences ﬁnies. Il existe de nombreux sche´mas d’inte´gration dont les pricipaux sont
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Fig. 2.2: Re´solution du proble`me de Cauchy par la me´thode des caracte´ristiques
rappele´s ici. Supposons qu’il existe une grille de discre´tisation du plan (x,t) que l’on
suppose re´gulie`re par souci de clarte´ :{
xi = i∆x i ∈ Z
tn = n∆t n ∈ N
On note ν = V∆t
∆x
le nombre d’onde. On suppose que la vitesse V est constante sur chaque
intervalle de temps.
Si ν ∈ Z, le point (x + V∆t) appartient a` la grille de discre´tisation et on a la solution
exacte du proble`me.
Si ν 
∈ Z, il faut estimer la valeur B0(x+ V∆t).
Supposons que k ≤ ν < k + 1. Diﬀe´rentes interpolations sont possibles, dont :
(a) l’interpolation line´aire entre x+ k∆x et x+ (k + 1)∆x ;
(b) l’interpolation line´aire entre x+ (k − 1)∆x et x+ (k + 1)∆x ;
(c) l’interpolation parabolique entre x+ (k − 1)∆x, x+ k∆x et x+ (k + 1)∆x.
Si |ν| ≤ 1, alors k = 0, et les interpolations
(a) co¨ıncide avec le sche´ma aux diﬀe´rences ﬁnies explicite en temps et de´centre´ a` droite ;
(b) co¨ıncide avec le sche´ma aux diﬀe´rences ﬁnies de Lax-Friedrichs ;
(c) co¨ıncide avec le sche´ma aux diﬀe´rences ﬁnies de Lax-Wendroﬀ ;
Les expressions discre´tise´es de B˙ correspondant a` ces trois sche´mas sont :
(a) B˙(x, t) = B(x,t+∆t)−B(x,t)
∆t
+ V B(x,t)−B(x+∆x,t)
∆x
(b) B˙(x, t) =
B(x,t+∆t)− 1
2
(B(x−∆x,t)+B(x+∆x,t))
∆t
− V B(x+∆x,t)−B(x−∆x,t)
2∆x
(c) B˙(x, t) = B(x,t+∆t)−B(x,t)
∆t
− V B(x+∆x,t)−B(x−∆x,t)
2∆x
− V 2∆t B(x+∆x,t)−2B(x,t)+B(x−∆x,t)
2∆x2
Pour |ν| ≤ 1, ces trois sche´mas sont stables. Le sche´ma retenu au ﬁnal sera donc
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pris parmi eux, aussi bien pour le cas ou` B˙ = 0, que pour le cas ou` B˙ 
= 0.
Les diﬀe´rentes proprie´te´s des sche´mas permettent de les de´partager. Le sche´ma (c)
est le plus pre´cis des trois. En eﬀet, les erreurs sont en :
(a) O(∆x+∆t) ;
(b) O(∆x
2
∆t
+∆t) ;
(c) O(∆x2 +∆t2).
De plus, le sche´ma (c) est moins dissipatif que le (b). Le sche´ma (b) est donc aban-
donne´. Le sche´ma (a) a l’avantage d’eˆtre tre`s simple ; il est moins pre´cis que le (c) mais
ne donne pas lieu aux oscillations nume´riques rencontre´es habituellement en pre´sence de
discontinuite´s avec le sche´ma (c). Les deux sche´mas ont donc e´te´ programme´s mais seuls
sont pre´sente´s les e´quations et les re´sultats relatifs au sche´ma (a). En eﬀet, les re´sultats
nume´riques obtenus avec les deux sche´mas ne sont pas tre`s diﬀe´rents, compte tenu de la
nature des proble`mes e´tudie´s.
D’autres sche´mas aux diﬀe´rences ﬁnies existent mais ils pre´sentent des de´fauts :
• le sche´ma centre´ explicite est instable ;
• le sche´ma centre´ implicite est inconditionnellement stable mais il ne fournit pas une
solution exacte dans le cas ou` B˙ = 0 ;
• le sche´ma de´centre´ implicite n’est pas exact non plus, etc.
2.4.3.2 Discre´tisation de la loi d’e´coulement plastique
La loi d’e´coulement plastique est une e´quation du type :
B˙(x, t) = G(B(x, t),A(x, t), x, t)
Dans la forme discre´tise´e, si B˙ est estime´e entre les dates t et t + ∆t, la valeur de
G(B(x, t∗),A(x, t∗), x, t∗) peut eˆtre prise pour t∗ quelconque entre t et t + ∆t. Le choix
implicite G(B(x, t+∆t),A(x, t+∆t), x, t+∆t) est retenu car il pre´sente deux proprie´te´s
essentielles [24] :
• la loi de normalite´ (condition de Kuhn-Tucker) est respecte´e a` tout instant ;
• le sche´ma implicite est inconditionnellement superstable (c’est-a`-dire qu’il converge
sans oscillations).
En re´sume´, la loi d’e´coulement plastique est discre´tise´e selon l’expression suivante :
p(x, t+∆t)− p(x, t)
∆t
+ V
p(x, t)− p(x+∆x, t)
∆x
= λ
∂f
∂σ(x, t+∆t)
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2.4.3.3 Equations discre´tise´es
On note (n+1) le point a` l’abscisse x, (n) le point a` l’abscisse x + ∆x, comme
ﬁgure´ sur le sche´ma (2.3). Le temps t est pris comme instant initial : les grandeurs e´value´es
a` cet instant sont indice´es par un ze´ro. L’incre´ment de la date t a` la date t + ∆t d’une
grandeur B est note´e ∆B, de sorte que B = Bo + ∆B. Les valeurs recherche´es sont
B(n + 1, t+∆t), note´es simplement B. Les termes d’inertie sont ne´glige´s. Les e´quations
discre´tise´es selon le sche´ma de´centre´ a` droite sont alors :
· Equation d’e´quilibre
div σ + f = 0 dans D
· Loi de comportement e´lastoplastique
σ = σo + L : [ ∆−∆p − α∆T I ] dans D
∆ = ∆e +∆p dans D
· Loi d’e´coulement plastique
p−po
∆t
+ V 
p
o−po(n)
∆x
= λ ∂f
∂σ avec λf = 0 ; λ ≥ 0 ; f ≤ 0 dans D
αk−αko
∆t
+ V αko−αko(n)
∆x
= −λ ∂f
∂Ak
avec λf = 0 ; λ ≥ 0 ; f ≤ 0 dans D
· Compatibilite´
 = 1
2
[ ∇u + t∇u ] dans D
· Conditions aux limites me´caniques{
σ . n = Fd
u = ud
sur ∂DF
sur ∂Du
· Equation thermique
k ∆T − ρc T−To
∆t
− ρc V To−To(n)
∆x
= −r − σ : (p−po
∆t
+ V 
p
o−po(n)
∆x
) + Ak : (
αk−αko
∆t
+ V αko−αko(n)
∆x
) dans D
· Loi de Fourier
q = −k∇T dans D
· Conditions aux limites thermiques{
T = T d
q.n = qd
sur ∂DT
sur ∂Dq
(2.5)
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Pour des raisons de minimisation du temps de calcul, le proble`me est suppose´ faible-
ment couple´. Ainsi, sa re´solution nume´rique se compose de deux e´tapes successives. Dans
un premier temps, le proble`me thermique est re´solu inde´pendamment des phe´nome`nes
me´caniques, par un algorithme TRC avec un sche´ma explicite de´centre´ a` droite. Le champ
de tempe´rature ainsi de´termine´ est impose´ lors d’un calcul me´canique. La re´solution du
proble`me me´canique est d’abord pre´sente´e, puis l’imple´mentation dans le code de calcul
Abaqus des algorithmes thermiques et me´caniques est de´crite.
2.4.4 Re´solution nume´rique du proble`me me´canique
La re´solution nume´rique du proble`me me´canique est pre´sente´e dans cette partie. La
structure est soumise a` des eﬀorts me´caniques volumiques et surfaciques et aux tempe´ra-
tures suppose´es connues. Le proble`me est re´solu de manie`re incre´mentale. L’e´tat ther-
mome´canique de toute la structure est connu a` l’instant t. L’e´tat thermique de toute la
structure est connu a` l’instant t+∆t.
On note respectivement T , σ, s, p, e, , e, la tempe´rature, les contraintes, les
contraintes de´viatoriques, les de´formations plastiques, les de´formations e´lastiques, les
de´formations totales et les de´formations de´viatoriques au point (n+ 1) au temps t+∆t.
Quand elles sont e´value´es a` l’instant t conside´re´ comme instant initial, ces grandeurs sont
indice´es par un ze´ro. On cherche a` e´tablir les expressions de σ et p en fonction de T , To,
σo, 
p
o, 
p
o(n) et ∆.
Dans le cas d’un mate´riau e´lastoplastique a` e´crouissage cine´matique line´aire, obe´issant
au crite`re de plasticite´ de von Mises, on a :
f(σ, p) =
√
(s −Hp) : (s −Hp)− k(¯p)
D’ou` :
∂f
∂σ
=
s − H p
||s − H p||
La condition de cohe´rence donne l’expression du multiplicateur plastique λ :
λ =
1
2µ+H
||ξ∗|| − k
∆t
ou` :
ξ∗ = 2µ e− (2µ+H) (1− V∆t
∆x
) po − (2µ+H)
V∆t
∆x
po(n)
Ainsi, si on note :
σ∗ = σo + L : [ ∆−∆p∗ − α ∆T I ]
p∗ = (1− V∆t
∆x
) po +
V∆t
∆x
po(n)
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• Si f(σ∗, p∗) < 0, il n’y a pas de plastiﬁcation : λ = 0
L’expression du tenseur des de´formations plastiques est alors :
p = (1− V∆t
∆x
) po +
V∆t
∆x
po(n)
• Si f(σ∗, p∗) ≥ 0, il y a de la plastiﬁcation :


λ > 0
f = 0
f˙ = 0
L’expression du tenseur des de´formations plastiques est alors :
p = (1− V∆t
∆x
) po +
V∆t
∆x
po(n) +
1
(2µ+H)
(1− k||ξ∗||) ξ
∗
Le crite`re de plastiﬁcation peut se re´e´crire sous la forme :
S’il y a plastiﬁcation λ > 0 soit ||ξ∗|| > k
Ainsi, en re´sume´ :


Si ||ξ∗|| > k, il y a plastiﬁcation,
p = (1− V∆t
∆x
) po +
V∆t
∆x
po(n) +
1
(2µ+H)
(1− k||ξ∗||) ξ∗
Si ||ξ∗|| ≤ k, il n’y a pas de plastiﬁcation,
p = (1− V∆t
∆x
) po +
V∆t
∆x
po(n)
avec ξ∗ = 2µ e+ (2µ+H) (V∆t
∆x
− 1) po − (2µ+H) V∆t∆x po(n)
Remarque : La formulation est non locale car la valeur du point (n + 1) de´pend de
celle du point (n).
Les contraintes s’expriment sous la forme suivante :
σ = σo + L : [ ∆−∆p − α ∆T I ]
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La matrice tangente cohe´rente qui assure une convergence quadratique [81] est
donne´e par les expressions suivantes :
• S’il n’y a pas de plastiﬁcation,
∂∆σ
∂∆ = L
• S’il y a plastiﬁcation,
∂∆σ
∂∆ = L − 4µ
2
2µ+H
( I− 1
3
I⊗ I ) [ ξ∗⊗ξ∗||ξ∗||2 + (||ξ∗|| − k)(
1
||ξ∗|| −
ξ∗⊗ξ∗
||ξ∗||3 ) ]
2.4.5 Sche´ma de l’algorithme T.R.C. me´canique pour
un comportement e´lastoplastique cine´matique line´aire
Les de´rive´es temporelles apparaissant dans les e´quations me´caniques correspondent a`
l’acce´le´ration et la vitesse de de´formation plastique. La prise en compte du terme d’iner-
tie modiﬁe la rigidite´ du syste`me mais n’intervient pas dans le sche´ma de re´solution.
Ainsi, la me´thode TRC ne diﬀe`re d’une re´solution e´lastoplastique incre´mentale ”classique”
que par l’expression des de´formations plastiques. L’algorithme de projection radiale pro-
pose´ par Nguyen Q.S. [68] et Simo et Taylor [81] est utilise´ pour re´soudre le proble`me
e´lastoplastique. Le sche´ma de l’algorithme est donne´ dans le tableau (2.1). Les indices j
et j + 1 de´signent les nume´ros d’ite´ration.
Remarque : Si V∆t
∆x
= 1 et s’il n’y a pas de plastiﬁcation au point (n+1), l’expression
de p(n+ 1) est :
p(n+ 1) = po(n)
En eﬀet, la particule mate´rielle qui se trouve au point (n+1) a` l’instant t+∆t se trouvait
au point (n) a` l’instant t, puisque le ﬂux de matie`re a une vitesse e´gale a` −V ex (ﬁgure
2.3). L’e´tat de (n) a` t repre´sente donc bien l’e´tat initial de (n+ 1) a` t+∆t.
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0. Donne´es a` l’instant t : {σo, o, po, To}
Donne´es a` l’instant t+∆t : {∆T}
Initialisation : {∆σj,∆j,∆pj} = {0,0,0}
1. Donne´es a` l’instant tj = t+∆tj : {∆σj,∆j,∆pj}
2. Calcul de l’e´quilibre global et de´termination de ∆j+1
3. Test de plasticite´
ξ∗j+1 = so − H po + 2µ ∆ej+1 + (2µ+H)V∆t∆x (po − po(n))
Si ||ξ∗j+1|| ≤ k,
incre´ment e´lastique : pj+1 = 
p
o − V∆t∆x (po − po(n))
Sinon,
incre´ment plastique : pj+1 = 
p
o − V∆t∆x (po − po(n)) + 12µ+H (1− k||ξ∗||)ξ
∗
Fin
σj+1 = σo + L : [(∆j+1 −∆pj+1)− α∆T I]
5. Test de convergence
Si convergence, aller a` (0)
Sinon, aller a` (1)
Tab. 2.1: Algorithme T.R.C. en e´lastoplasticite´ avec e´crouissage cine´matique line´aire
2.4.6 Imple´mentation des algorithmes T.R.C.
thermiques et me´caniques dans Abaqus
Abaqus met a` disposition de l’utilisateur la possibilite´ de programmer des lois de
comportement me´canique et thermique par l’interme´diaire de user routines en langage
fortran. Pour le comportement me´canique, il s’agit de la UMAT (User MATerial) et pour
le comportement thermique, il s’agit de la UMATHT (User MATerial HeaT).
2.4.6.1 UMAT
La routine UMAT permet de programmer la loi de comportement me´canique du
mate´riau e´tudie´, c’est-a`-dire de donner les expressions du tenseur de contraintes σ
(STRESS), de diverses variables internes (SDV) (par exemple le tenseur des de´formations
plastiques, le tenseur des de´formations visqueuses ou encore une variable d’endomma-
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Fig. 2.3: Sche´ma de l’algorithme T.R.C. dans le cas ou` ∆x = V∆t
gement, etc.) et la matrice jacobienne cohe´rente (appele´e aussi matrice tangente) ∂∆σ
∂∆
(DDSDDE). Abaqus se charge de calculer l’e´quilibre global et fournit, en entre´e de la
UMAT, les de´formations totales et les contraintes en de´but d’incre´ment o (STRAN), σo
(STRESS) et l’incre´ment de de´formations ∆ (DSTRAN).
Fig. 2.4: Entre´es et sorties de la UMAT
La diﬃculte´ principale que nous rencontrons re´side dans le fait que la loi de compor-
tement est non locale puisque les valeurs d’un point (n+1) de´pendent de celles d’un autre
point (n). Or dans la UMAT, qui est appele´e autant de fois qu’il y a de points d’inte´gration
dans le maillage et d’ite´rations d’e´quilibre, les donne´es disponibles (c’est-a`-dire ∆) ne
concernent que le point de Gauss actuellement calcule´. Ainsi, nous devons nous-meˆmes
ge´rer toutes les informations utiles au calcul me´canique concernant les diﬀe´rentes lignes
de courant du maillage.
2.4.6.2 UMATHT
La routine UMATHT permet de programmer la loi de comportement thermique du
mate´riau e´tudie´. La donne´e d’une e´nergie libre et d’un potentiel de dissipation ve´riﬁant le
second principe de la thermodynamique de´termine entie`rement les e´quations d’e´volution
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Fig. 2.5: Calcul e´lastoplastique ite´ratif
du milieu [57]. Pour le comportement thermique, choisir une expression d’e´nergie libre ψ
revient a` choisir une e´nergie thermique interne u. Ainsi, dans la UMATHT, il suﬃt de
donner les expressions de l’e´nergie thermique interne par unite´ de masse u (U), de ses
variations par rapport a` la tempe´rature et au gradient de la tempe´rature ∂u
∂T
(DUDT) et
∂u
∂∇T (DUDG), ainsi que celles du vecteur de ﬂux de chaleur q (FLUX), de ses de´rive´es
∂q
∂T
(DFDT) et ∂q
∂∇T (DFDG), et celle de la production volumique de chaleur r pour de´ﬁnir
comple`tement le comportement thermique du proble`me. A partir de ces donne´es, Abaqus
se charge de recomposer l’e´quation d’e´quilibre thermique a` re´soudre et d’en de´duire la
tempe´rature dans toute la structure.
Nous rappelons l’expression du premier principe de la thermodynamique :
1erprincipe : ρe˙ = σ : ˙+ r − divq
La de´ﬁnition de l’e´nergie thermique interne u est :
ρu˙ = ρe˙− σ : ˙ = r − divq (2.6)
L’e´nergie libre est :
ψ = e− Ts
D’ou` :
e˙ = ψ˙ + T s˙+ sT˙
u˙ = ψ˙ + T s˙+ sT˙ − 1
ρ
σ : ˙
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Si on choisit ψ tel que ψ = ψ(T, e, Vk) et :


s = −∂ψ
∂T
σ = ρ
∂ψ
∂e
Ak = ρ
∂ψ
∂Vk
, on obtient :
ψ˙ = −sT˙ + 1
ρ
σ : ˙e +
1
ρ
AkV˙k
Ainsi,
u˙ = T s˙− 1
ρ
σ : ˙p +
1
ρ
AkV˙k (2.7)
On note que cette expression de u˙ de´coule directement du choix des variables in-
ternes.
Des deux expressions (2.6) et (2.7), on de´duit :
r − div q = ρT s˙− σ : ˙p + AkV˙k (2.8)
Le ﬂux s’e´crit :
q = −k.∇T
L’hypothe`se d’isotropie permet de retrouver la loi de conduction de Fourier, c’est-
a`-dire :
q = −k∇T (2.9)
ou` k, scalaire positif, est la conductivite´ du mate´riau.
On a alors :
−div q = k∆T
Comme s = ∂ψ
∂T
, on a :
ρT s˙ = ρcT˙ − T (∂σ
∂T
: ˙e +
∂Ak
∂T
V˙k)
L’e´quation (2.8) se re´e´crit :
k∆T − ρcT˙ = − r − σ : ˙p + AkV˙k − T (∂σ
∂T
: ˙e +
∂Ak
∂T
V˙k) (2.10)
L’e´quation de la chaleur (2.10) de´coule du choix de l’expression (2.7) de l’e´nergie
thermique interne u et de l’expression (2.9) du vecteur de ﬂux de chaleur q. Ainsi, pour
imposer l’e´quation de la chaleur a` re´soudre dans Abaqus, il suﬃt de de´terminer les ex-
pressions de u et de q qui conviennent et de les programmer dans la UMATHT.
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Fig. 2.6: Entre´es et sorties de la UMATHT
Si on ne´glige les termes de couplage thermome´canique, l’e´quation (2.7) se simpliﬁe
sous la forme :
u˙ = T s˙ = cT˙ (2.11)
La formulation discre´tise´e du proble`me thermique est alors :

u = uo + c(T − To) q = −k ∇T
∂u
∂T
= c
∂q
∂T
= 0
∂u
∂(∇T ) = 0
∂q
∂(∇T ) = −k I
L’e´quation thermique discre´tise´e correspondant a` l’algorithme T.R.C. est :
k div(∇T )(n+ 1)− ρc T (n+ 1)− To(n+ 1)
∆t
− ρc V To(n+ 1)− To(n)
∆x
= −r(n+ 1)
Si on ne´glige les termes de couplage thermome´canique et si on conside`re que la conductivite´
k est inde´pendante de la tempe´rature T , les expressions a` inte´grer dans la UMATHT sont :

u = uo + c(T − To) + cV∆t
∆x
(To − To(n)) q = −k ∇T
∂u
∂T
= c
∂q
∂T
= 0
∂u
∂(∇T ) = 0
∂q
∂(∇T ) = −k I
De meˆme que pour le calcul me´canique, la diﬃculte´ principale re´side dans le fait que
la loi de comportement thermique est non locale. La UMATHT doit donc non seulement
fournir les expressions de l’e´nergie thermique interne et du ﬂux de chaleur, mais aussi
ge´rer les informations sur toutes les lignes de courant.
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2.5 Algorithme stationnaire
2.5.1 Principe de l’algorithme
L’algorithme stationnaire a e´te´ de´veloppe´ pour de´terminer l’e´tat thermome´canique
d’une structure soumise a` un chargement thermique et/ou me´canique mobile apre`s un
nombre ﬁni de passages de chargement (il s’agit alors de l’algorithme stationnaire
passage par passage) ou apre`s un tre`s grand nombre de passages de chargement (il
s’agit alors de l’algorithme stationnaire direct). Cet algorithme a e´te´ initialement
propose´ par Nguyen Q.S. dans le but d’e´tudier le mouvement permanent d’une ﬁssure se
propageant dans un mate´riau parfaitement plastique [69] ; il a ensuite e´te´ e´tendu par Dang
Van et Maitournam aux mate´riaux thermoe´lastoplastiques [25][59]. Dans cette me´thode
de re´solution, le chargement est suppose´ stationnaire au cours du temps dans un repe`re en
translation sur un solide prismatique inﬁni ou en rotation sur un solide immobile. Du point
de vue d’un observateur lie´ au chargement, le re´gime est suppose´ permanent. Cela signiﬁe
que toutes les grandeurs thermome´caniques du proble`me ne de´pendent plus du temps au
cours de chaque passage de chargement. L’amplitude et la vitesse du chargement doivent
eˆtre constantes pendant chaque passage, mais elles peuvent varier d’un cycle a` l’autre.
Si toutefois, les cycles sont tous identiques et si le chargement applique´ a` la structure
est tel que celle-ci s’adapte ou s’accomode, la solution thermome´canique asymptotique
du proble`me est pe´riodique. L’exploitation de cette proprie´te´ de pe´riodicite´ permet de
calculer directement l’e´tat limite de la structure, c’est-a`-dire l’e´tat stabilise´ obtenu apre`s
un grand nombre de passages du chargement. Cette me´thode de re´solution est appele´e
algorithme stationnaire direct [59].
Nous rappelons qu’une structure e´lastoplastique soumise a` un chargement cyclique
a un comportement asymptotique qui peut eˆtre de trois types (ﬁgure 2.7) :
• adaptation : la re´ponse limite est e´lastique, mais le mate´riau a pu se de´former
plastiquement au cours des premiers cycles ;
• accomodation : la re´ponse en de´formations plastiques devient pe´riodique a` partir
d’un certain nombre de cycles ;
• rochet : il y a accumulation progressive de de´formation plastique entraˆınant la ruine
de la structure.
L’unicite´ de la solution stationnaire pour un passage de chargement dans le cas
de mate´riaux e´lastoviscoplastiques, e´lastoplastiques et thermoe´lastoviscoplastiques non
couple´s a e´te´ de´montre´e par H. Maitournam. Quand les matrices d’e´lasticite´ et d’e´crouis-
sage ne de´pendent pas de la tempe´rature, l’unicite´ de la solution thermome´canique couple´e
est e´galement ve´riﬁe´e [59].
La convergence de la solution stationnaire obtenue par le calcul passage par passage
vers la solution de´termine´e par le calcul direct n’a par contre jamais e´te´ de´montre´e. Les
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Fig. 2.7: Comportement cyclique d’un mate´riau e´lastoplastique
calculs de´ja` eﬀectue´s tendent a` montrer que la re´solution directe permet une tre`s bonne
e´valuation de l’e´tat limite d’une structure qui s’accomode ou qui s’adapte. Toutefois, cette
solution directe est toujours le´ge`rement sous-estime´e .
2.5.2 Equations du proble`me thermome´canique continu
stationnaire e´crites dans le repe`re du chargement
Les notations sont celles adopte´es dans la partie (1) pour la description de l’algo-
rithme T.R.C. L’hypothe`se de re´gime permanent dans le repe`re du chargement se traduit
par le fait que l’on s’aﬀranchit de la de´pendance en temps et que donc toutes les de´rive´es
temporelles partielles sont nulles. Ainsi, l’expression de la de´rive´e particulaire d’une quan-
tite´ tensorielle B se simpliﬁe en :
B˙(x, t) = −∇xB(x, t);V(x, t) (2.12)
On se place toujours dans le cadre d’une e´volution quasistatique en petites transfor-
mations. Le mate´riau est standard ge´ne´ralise´ [57] homoge`ne et isotrope ; il obe´it a` une loi
de conduction de Fourier. Le comportement est suppose´ inde´pendant de la tempe´rature.
Le couplage thermome´canique re´side dans la prise en compte des contraintes thermiques
et de la dissipation de chaleur ge´ne´re´e par les de´formations plastiques.
Le solide occupe un domaine D, de frontie`re ∂D. Il est soumis a` :
• un chargement me´canique compose´ de :
– forces volumiques f dans D
– forces surfaciques Fd sur une partie ∂DF de ∂D
– de´placements impose´s ud sur une partie ∂Du de ∂D
• un chargement thermique compose´ de :
– productions internes de chaleur r dans D
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– ﬂux impose´s qd sur une partie ∂Dq de ∂D
– tempe´ratures impose´es T d sur une partie ∂DT de ∂D
Les parties ∂DF et ∂Du, ainsi que ∂Dq et ∂DT , sont comple´mentaires.
Dans le cas d’un comportement me´canique e´lastoplastique, le syste`me d’e´quations
(2.13) correspond au proble`me stationnaire dans le repe`re du chargement.
· Equation d’e´quilibre
div σ(x, t) + f(x, t) = ρ ∇(∇x.V(x, t)).V(x, t) dans D
· Loi de comportement e´lastoplastique
σ(x, t) = L : [ (x, t)− p(x, t)− α(T (x, t)− To(x)) I ] + σo(x) dans D
(x, t) = e(x, t) + p(x, t) dans D
· Loi d’e´coulement plastique
−∇p(x, t).V(x, t) = λ ∂f
∂σ
(x, t) avec λf = 0 ; λ ≥ 0 ; f ≤ 0 dans D
∇αk(x, t).V(x, t) = λ ∂f∂Ak (x, t) dans D
· Compatibilite´
(x, t) = 1
2
[ ∇u(x, t) + t∇u(x, t) ] dans D
· Conditions aux limites me´caniques{
σ(x, t) . n(x, t) = Fd(x, t)
u(x, t) = ud(x, t)
sur ∂DF
sur ∂Du
· Equation thermique
k ∆T (x, t) + ρc ∇T (x, t).V(x, t) dans D
= −r(x, t)
−σ(x, t) : (−∇p(x, t).V(x, t)) + Ak(x, t) : (−∇αk(x, t).V(x, t))
· Loi de Fourier
q(x, t) = −k∇T (x, t) dans D
· Conditions aux limites thermiques{
T (x, t) = T d(x, t)
q(x, t).n(x, t) = qd(x, t)
sur ∂DT
sur ∂Dq
(2.13)
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Pour un mate´riau e´lastoplastique a` e´crouissage cine´matique line´aire et isotrope de type
von Mises, la fonction f qui de´ﬁnit le domaine d’e´lasticite´ du mate´riau est de la forme :
f(σ, p) =
√
(s−Hp) : (s−Hp)− k(¯p(t))
Le cas d’un comportement me´canique e´lastoviscoplastique a` e´crouissage cine´matique
line´aire de type Norton-Hoﬀ est e´galement e´tudie´. Nous rappelons les e´quations re´gissant
le comportement me´canique d’un tel mate´riau :
Fig. 2.8: Mode`le e´lastoviscoplastique de type Norton-Hoﬀ


σ(x, t) = L : [ e(x, t)− α(T (x, t)− To(x)) I ] + σo(x)
(x, t) = e(x, t) + vp(x, t)
˙vp(x, t) = λ ∂f
∂σ
(x, t) = 〈f
ν
〉m(x, t) ∂f
∂σ
(x, t)
f(σ(x, t), vp(x, t)) = J2(s(x, t)−Hvp(x, t))− σy
ou`


〈B〉 de´signe la partie positive de B ;
J2(B) =
√
3
2
B : B .
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Le syste`me d’e´quations continues correspondant au proble`me e´lastoviscoplastique
stationnaire dans le repe`re du chargement est alors (2.14) :
· Equation d’e´quilibre
div σ(x, t) + f(x, t) = ρ ∇(∇x.V(x, t)).V(x, t) dans D
· Loi de comportement e´lastoviscoplastique
σ(x, t) = L : [ e(x, t)− α(T (x, t)− To(x)) I ] + σo(x) dans D
(x, t) = e(x, t) + vp(x, t) dans D
· Loi d’e´coulement viscoplastique
−∇vp(x, t).V(x, t) = 3
2
〈 J2(s−Hvp)
η
〉m(x, t) s−Hvp
J2(s−Hvp)(x, t) dans D
· Compatibilite´
(x, t) = 1
2
[ ∇u(x, t) + t∇u(x, t) ] dans D
· Conditions aux limites me´caniques{
σ(x, t) . n(x, t) = Fd(x, t)
u(x, t) = ud(x, t)
sur ∂DF
sur ∂Du
· Equation thermique
k ∆T (x, t) + ρc ∇T (x, t).V(x, t) dans D
= −r(x, t)− σ(x, t) : (−∇vp(x, t).V(x, t))
· Loi de Fourier
q(x, t) = −k∇T (x, t) dans D
· Conditions aux limites thermiques{
T (x, t) = T d(x, t)
q(x, t).n(x, t) = qd(x, t)
sur ∂DT
sur ∂Dq
(2.14)
On remarque que, quel que soit le comportement (e´lastoplastique ou e´lastovisco-
plastique), l’e´quation d’e´coulement des de´formations permanentes peut s’e´crire selon la
forme :
∇p(x, t) = F (σ(x, t), p(x, t), β(x, t))
ou` β repre´sente toute sorte de variables comme la tempe´rature, la vitesse ou encore des
variables d’e´crouissage et F une fonction quelconque. L’inte´gration de cette e´quation
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donne :
p(x, t) =
∫ ∞
x
F (σ(ξ, t), p(ξ, t), β(ξ, t))dξ
L’expression du tenseur des contraintes devient :
σ(x, t) = L(x, t) : ( (x, t) −
∫ ∞
x
F (σ(ξ, t), p(ξ, t), β(ξ, t))dξ − α(T − To) I ) + σo
L’e´tat thermome´canique d’un point (x) est donc fonction de ceux de tous les points
situe´s en amont. Les lois ne sont donc pas locales et les calculs doivent eˆtre eﬀectue´s par
ligne de courant, en partant du point le plus en amont de la structure. Le calcul station-
naire est eﬀectue´ pour une position de chargement donne´e. Les e´le´ments qui se trouvent
les plus en amont donnent l’e´tat de de´formation permanente initial de la structure, tandis
que les e´le´ments situe´s en aval donnent l’e´tat de de´formation re´siduelle apre`s le passage
du chargement.
Le calcul stationnaire passage par passage peut eˆtre eﬀectue´ plusieurs fois. L’e´tat de
de´formations re´siduelles obtenu en aval de la structure apre`s un passage repre´sente l’e´tat
initial de la structure au passage suivant. Ainsi, si apre`s plusieurs calculs, les de´formations
plastiques ou viscoplastiques deviennent constantes par ligne de courant, cela signiﬁe que
la structure s’est adapte´e. Si par contre, elles sont e´gales en amont et en aval mais varient
sur une ligne de courant, la structure s’est accommode´e. A chaque passage de chargement,
il y a de´formations plastiques mais la re´ponse sur un cycle (un passage) est pe´riodique.
Enﬁn, si apre`s chaque passage, il y a un incre´ment de de´formations permanentes, cela
signiﬁe qu’il y a du rochet ; la re´ponse de la structure ne stabilise pas.
Il apparaˆıt que si la structure s’adapte ou s’accommode apre`s l’application d’un tre`s
grand nombre de cycles identiques, une condition de pe´riodicite´ sur la re´ponse limite, en
terme de de´formations permanentes et de parame`tres d’e´crouissage, peut eˆtre ajoute´e et
donne lieu a` une re´solution directe du proble`me. Si le chargement se de´place selon l’axe
ex, cette condition s’e´crit :
p(−∞, y, z) = p(+∞, y, z)
Dans un proble`me stationnaire, la de´pendance en temps a e´te´ transforme´e en de´pen-
dance spatiale. Dans un proble`me classique non stationnaire, la condition qui permet de
de´terminer si une structure s’adapte ou s’accommode est :
∃T, ∃t∗,∀t > t∗,
p(t+ T ) = p(t)
ou` T est le temps d’une pe´riode, c’est-a`-dire d’un cycle.
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2.5.3 Equations discre´tise´es du proble`me
2.5.3.1 Discre´tisation par diﬀe´rences ﬁnies de la de´rive´e temporelle
On rappelle que dans le cas du calcul stationnaire, les de´rive´es particulaires s’e´crivent :
B˙(x) = −∇B(x);V(x)
Il n’y a plus de de´rive´e temporelle partielle a` discre´tiser. Le choix d’un sche´ma
de´centre´ a` droite donne :
B˙(x) = V
B(x)−B(x+∆x)
∆x
2.5.3.2 Discre´tisation de la loi d’e´coulement plastique
L’expression discre´tise´e de la loi d’e´coulement plastique devient :
V
p(x)− p(x+∆x)
∆x
= λ
∂f
∂σ
(x)
L’expression discre´tise´e de la loi d’e´coulement viscoplastique devient :
V
vp(x)− vp(x+∆x)
∆x
=
3
2
〈 J2(s−H
vp)
η
〉m(x) s−H
vp
J2(s−Hvp)(x) (2.15)
2.5.3.3 Equations discre´tise´es
On note (n+1) le point se trouvant a` l’abscisse x ; (n) est le point juste en amont de
(n+1) a` l’abscisse x+∆x comme indique´ sur la ﬁgure (2.9). La valeur d’une quantite´ B
e´value´e a` l’instant initial t est note´e Bo de sorte qu’a` l’instant t+∆t, on a B = Bo+∆B.
On suppose que l’e´tat initial de la structure est constant par ligne de courant. Le point
calcule´ est (n+ 1) a` l’instant t+∆t.
Les termes d’inertie sont ne´glige´s. Les e´quations dans le cas d’un comportement
e´lastoplastique a` e´crouissage cine´matique line´aire sont :
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· Equation d’e´quilibre
div σ + f = 0 dans D
· Loi de comportement e´lastoplastique
σ = σo + L : [ ∆−∆p − α∆T I ] dans D
∆ = ∆e +∆p dans D
· Loi d’e´coulement plastique
V ∆
p−∆p(n)
∆x
= λ ∂f
∂σ dans D
· Compatibilite´
 = 1
2
[ ∇u + t∇u ] dans D
· Conditions aux limites me´caniques{
σ . n = Fd
u = ud
sur ∂DF
sur ∂Du
· Equation thermique
k div(∇T )− ρc V T−T (n)
∆x
= −r − σ : (V p−p(n)
∆x
) dans D
· Loi de Fourier
q = −k∇T dans D
· Conditions aux limites thermiques{
T = T d
q.n = qd
sur ∂DT
sur ∂Dq
(2.16)
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Les e´quations dans le cas d’un comportement e´lastoviscoplastique de type Norton-
Hoﬀ avec un e´crouissage cine´matique line´aire sont :
· Equation d’e´quilibre
div σ + f = 0 dans D
· Loi de comportement e´lastoviscoplastique
σ = σo + L : [ ∆
e − α∆T I ] dans D
∆ = ∆e +∆vp dans D
· Loi d’e´coulement viscoplastique
V ∆
vp−∆vp(n)
∆x
= 3
2
〈 J2(s−Hvp)
η
〉m s−Hvp
J2(s−Hvp) dans D
· Compatibilite´
 = 1
2
[ ∇u + t∇u ] dans D
· Conditions aux limites me´caniques{
σ . n = Fd
u = ud
sur ∂DF
sur ∂Du
· Equation thermique
k ∆T − ρc V T−T (n)
∆x
= −r − σ : (V vp−vp(n)
∆x
) dans D
· Loi de Fourier
q = −k∇T dans D
· Conditions aux limites thermiques{
T = T d
q.n = qd
sur ∂DT
sur ∂Dq
(2.17)
Si l’e´tat stabilise´, s’il existe, est recherche´ directement, la condition de pe´riodicite´
de la solution asymptotique est :
p(n = 0) = p(n = nfinal)
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2.5.4 Re´solution nume´rique du proble`me me´canique
Le proble`me est re´solu passage par passage. L’e´tat initial a` la date t est connu pour
toute la structure ; il est suppose´ constant par ligne de courant. L’e´tat thermome´canique du
point (n) est e´galement connu pour l’instant t+∆t. Les contraintes σ et les de´formations
plastiques p du point (n+ 1) a` l’instant t+∆t sont exprime´es en fonction de To, σo, 
p
o,
∆p(n) et ∆.
Dans le cas d’un comportement e´lastoplastique a` e´crouissage cine´matique line´aire,
on a pour le point (n+ 1) :

si ||ξ∗|| > k, il y a plastiﬁcation,
p = po +∆
p(n) + 1
(2µ+H)
(1− k||ξ∗||) ξ∗
si ||ξ∗|| ≤ k, il n’y a pas de plastiﬁcation,
p = po +∆
p(n)
avec ξ∗ = so −H po + 2µ ∆e− (2µ+H) ∆p(n)
Les contraintes s’expriment sous la forme suivante :
σ = σo + L : [ ∆−∆p − α ∆T I ]
La matrice tangente cohe´rente qui assure une convergence quadratique [81] est donne´e
par les expressions suivantes :
• S’il n’y a pas de plastiﬁcation,
∂∆σ
∂∆ = L
• S’il y a plastiﬁcation,
∂∆σ
∂∆ = L − 4µ
2
2µ+H
( I− 1
3
I⊗ I ) [ ξ∗⊗ξ∗||ξ∗||2 + (||ξ∗|| − k)(
1
||ξ∗|| −
ξ∗⊗ξ∗
||ξ∗||3 ) ]
Remarque : Les valeurs au point (n + 1) de´pendent des valeurs au point (n). L’ex-
plication ”physique” est la suivante : supposons que le chargement se soit de´place´ de la
position (P0) vers la position (P) (ﬁgure 2.9). Le calcul de la structure est eﬀectue´ pour
cette position de chargement.
• S’il n’y a pas de plastiﬁcation au point (n+ 1),
l’expression des de´formations plastiques est
p = po +∆
p(n)
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Fig. 2.9: Sche´ma de l’algorithme stationnaire Passage par Passage
Cela signiﬁe que, comme le point (n + 1) a vu ce que le point (n) voit (si on ima-
gine que le chargement s’est trouve´ au dessus du point (n + 1)), l’incre´ment de
de´formations plastiques en (n+ 1) est logiquement e´gal a` celui en (n).
• S’il y a plastiﬁcation,
les de´formations plastiques en (n+ 1) s’e´crivent :
p = po +∆
p(n) +
1
(2µ+H)
(1− k||ξ∗||) ξ
∗
∆p(n) correspond au terme convectif qui rend compte du transport des quantite´s
le long des lignes de courant, tandis que 1
(2µ+H)
(1 − k||ξ∗||) ξ∗ donne l’incre´ment
temporel de de´formations plastiques. Il apparaˆıt clairement que (n) doit eˆtre calcule´
avant (n+ 1).
En supposant que l’e´tat initial du point (0) (un point (0) par ligne de courant) est
connu, l’e´tat du point (1) peut eˆtre de´duit. De point en point, l’e´tat thermome´canique de
toute la ligne de courant peut eˆtre de´termine´. Le point de re´fe´rence (m) illustre l’e´tat
re´siduel de la structure une fois que le chargement a eﬀectue´ un passage : son e´tat
repre´sente l’e´tat initial de tous les points appartenant a` cette meˆme ligne de courant pour
le passage suivant. Le point (m) est pris loin du chargement pour illustrer correctement
l’e´tat re´siduel apre`s le passage du chargement, et suﬃsamment loin de la frontie`re de la
structure pour e´viter tout eﬀet de bord.
Dans le cas d’un comportement e´lastoviscoplastique a` e´crouissage cine´matique line´aire,
on a pour un point (n+ 1) :
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

si J2(ξ
∗) > σy, il y a plastiﬁcation,
vp = vpo +∆
vp(n) + ∆x
V
γ ξ
∗
||ξ∗ ||
si J2(ξ
∗) ≤ σy, il n’y a pas de plastiﬁcation,
vp = vpo +∆
vp(n)
avec
{
γ =
√
3
2
〈
√
3
2
(||ξ∗||−(2µ+H)∆x
V
γ)−σy
η
〉m
ξ∗ = so −H vpo + 2µ ∆e− (2µ+H) ∆vp(n)
Les contraintes s’expriment sous la forme suivante :
σ = σo + L : [ ∆−∆vp − α ∆T I ]
La matrice tangente cohe´rente est donne´e par les expressions suivantes :
• S’il n’y a pas de plastiﬁcation,
∂∆σ
∂∆ = L
• S’il y a plastiﬁcation,
∂∆σ
∂∆ = L − 2µ∆xV [ ( K||ξ∗ ||2 − γ||ξ∗ ||3 ) L : (ξ∗ ⊗ ξ∗) + γ||ξ∗ ||J : L ]
K = 3
2
m
η
〈
√
3
2
(||ξ∗||−(2µ+H)∆x
V
γ)−σy
η
〉m−1 . 1
1+(2µ+H)∆x
V
.m
η
.〈
√
3
2 (||ξ
∗||−(2µ+H)∆x
V
γ)−σy
η
〉m−1
J = I− 1
3
I⊗ I
Remarque 1 : S’il y a plastiﬁcation, les de´formations viscoplastiques en (n + 1)
s’e´crivent : vp = vpo +∆
vp(n)+ ∆x
V
γ ξ
∗
||ξ∗ || . De meˆme que pour le calcul e´lastoplastique,
∆vp(n) correspond au terme convectif, tandis que ∆x
V
γ ξ
∗
||ξ∗ || donne l’incre´ment temporel
de de´formations viscoplastiques.
Remarque 2 : La de´pendance en temps due a` la viscosite´ se traduit par le terme ∆x
V
qui apparaˆıt directement dans l’expression de vp et dans celle de γ. ∆x
V
correspond au
temps que le chargement prendrait pour parcourir une distance e´quivalente a` ∆x.
Remarque 3 : Classiquement, en pre´sence de viscosite´, le choix du pas de temps
∆t est essentiel pour les proble`mes de stabilite´ des sche´mas explicites et les proble`mes de
pre´cision de calcul des sche´mas implicites. En stationnaire, c’est le choix de la discre´tisation
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spatiale ∆x qui est essentiel.
Remarque 4 : L’expression qui permet de de´ﬁnir la constante γ est implicite. Pour
de´terminer nume´riquement sa valeur, on pourra utiliser la me´thode de Newton Rhapson.
Remarque 5 : La re´solution s’eﬀectue par ligne de courant, de la meˆme manie`re que
pour le calcul e´lastoplastique.
En conclusion, cette me´thode de re´solution permet de de´terminer la re´ponse ther-
mome´canique de la structure apre`s chaque passage du chargement ou apre`s un tre`s grand
nombre de passages, en un seul calcul. Les lois ne sont pas locales et les inte´grations des
lois de comportement doivent eˆtre eﬀectue´s dans un ordre lie´ aux lignes de courant.
2.5.5 Sche´ma de l’algorithme stationnaire
La me´thode stationnaire ne diﬀe`re d’une re´solution e´lasto(visco)plastique incre´men-
tale ”classique” que par l’expression des de´formations (visco)plastiques. L’algorithme de
projection radiale propose´ par Nguyen Q.S. [68] est utilise´ pour re´soudre le proble`me.
Pour un comportement e´lastoplastique cine´matique line´aire, le sche´ma de l’algo-
rithme est donne´ dans le tableau (2.2). Les indices j et j + 1 de´signent les nume´ros
d’ite´ration.
Pour un comportement e´lastoviscoplastique avec e´crouissage cine´matique line´aire,
le sche´ma de l’algorithme est donne´ dans le tableau (2.3).
Pour un comportement e´lastoplastique cine´matique line´aire, le sche´ma de l’algo-
rithme stationnaire direct est donne´ dans le tableau (2.4). Si le calcul ne converge pas,
cela signiﬁe que la structure subit un phe´nome`ne de rochet.
2.5.6 Imple´mentation des algorithmes stationnaires dans Abaqus
De meˆme que pour l’algorithme T.R.C., l’algorithme stationnaire (Passage par Pas-
sage et Direct) s’imple´mente dans le code de calcul Abaqus graˆce a` la user routine UMAT.
Les meˆmes diﬃculte´s se rencontrent. Les formulations ne sont pas locales donc il faut
ge´rer des donne´es par ligne de courant. Dans le cas de l’algorithme stationnaire, s’ajoute
la diﬃculte´ que l’inte´gration de la loi de comportement doit se faire dans un ordre e´tabli
par la nature des lignes de courant. Cette contrainte ne peut pas eˆtre ge´re´e par l’uti-
lisateur. Il faut donc passer par des ”astuces” nume´riques qui ralentissent fortement la
vitesse de convergence de l’algorithme. Enﬁn, dans le cas de l’algorithme stationnaire
passage par passage, l’initialisation de chaque passage doit eˆtre correctement faite : l’e´tat
thermome´canique re´siduel du passage pre´ce´dent des e´le´ments de re´fe´rence (m) (ﬁgure 2.9)
doit eˆtre mis dans toute la structure comme e´tat initial. Si les contraintes correspondant
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0. Donne´es a` l’instant t : {σo, o, po, To} pour chaque ligne de courant
Donne´es a` l’instant t+∆t : {∆T}
Initialisation : {∆σj,∆j,∆pj} = {0,0,0}
1. Donne´es a` l’instant tj = t+∆tj : {∆σj,∆j,∆pj}
2. Calcul de l’e´quilibre global et de´termination de ∆j+1
3. Test de plasticite´
ξ∗j+1 = so − H po + 2µ ∆ej+1 − (2µ+H) ∆pj+1(n)
Si ||ξ∗j+1|| ≤ k,
incre´ment e´lastique : pj+1 = 
p
o + ∆
p
j+1(n)
Sinon,
incre´ment plastique : pj+1 = 
p
o + ∆
p
j+1(n) +
1
2µ+H
(1− k||ξ∗||)ξ
∗
Fin
σj+1 = σo + L : [∆j+1 −∆pj+1(n)− α∆T I]
5. Test de convergence
Si convergence, aller a` (0)
Sinon, aller a` (1)
Tab. 2.2: Algorithme stationnaire passage par passage en e´lastoplasticite´ avec e´crouissage
cine´matique line´aire
a` cet e´tat ne sont pas autoe´quilibre´es, un calcul pre´alable doit eˆtre eﬀectue´. Il consiste a`
imposer les de´formations permanentes des e´le´ments de re´fe´rence partout, et calculer les
contraintes qui e´quilibrent ces de´formations, en l’absence de tout chargement.
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0. Donne´es a` l’instant t : {σo, o, vpo , To} pour chaque ligne de courant
Donne´es a` l’instant t+∆t : {∆T}
Initialisation : {∆σj,∆j,∆pj} = {0,0,0}
1. Donne´es a` l’instant tj = t+∆tj : {∆σj,∆j,∆vpj }
2. Calcul de l’e´quilibre global et de´termination de ∆j+1
3. Test de plasticite´
ξ∗j+1 = so − H vpo + 2µ ∆ej+1 − (2µ+H) ∆vpj+1(n)
Si ||ξ∗j+1|| ≤ k,
incre´ment e´lastique : vpj+1 = 
vp
o + ∆
vp
j+1(n)
Sinon,
incre´ment plastique :
Calcul de γ par la me´thode de Newton Rhapson :
γj+1 =
√
3
2
〈
√
3
2
(||ξ∗||−(2µ+H)∆x
V
γj+1)−σy
η
〉m
vpj+1 = 
vp
o + ∆
vp
j+1(n) +
∆x
V
γj+1
ξ∗
||ξ∗ ||
Fin
σj+1 = σo + L : [∆j+1 −∆vpj+1(n)− α∆T I]
5. Test de convergence
Si convergence, aller a` (0)
Sinon, aller a` (1)
Tab. 2.3: Algorithme stationnaire passage par passage en e´lastoviscoplasticite´ (mode`le de
Norton-Hoﬀ) avec e´crouissage cine´matique line´aire
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0. Donne´es a` l’instant t : {σo, o, po, To} pour chaque ligne de courant
Donne´es a` l’instant t+∆t : {∆T}
Initialisation : {∆σj,∆j,∆pj} = {0,0,0}
1. Donne´es a` l’instant tj = t+∆tj : {∆σj,∆j,∆pj}
2. Calcul de l’e´quilibre global et de´termination de ∆j+1
3. Test de plasticite´
ξ∗j+1 = so − H po + 2µ ∆ej+1 − (2µ+H) ∆pj+1(n)
Si ||ξ∗j+1|| ≤ k,
incre´ment e´lastique : pj+1 = 
p
o + ∆
p
j+1(n)
Sinon,
incre´ment plastique : pj+1 = 
p
o + ∆
p
j+1(n) +
1
2µ+H
(1− k||ξ∗||)ξ
∗
Fin
σj+1 = σo + L : [∆j+1 −∆pj+1(n)− α∆T I]
5. Test de convergence et de pe´riodicite´
Si convergence et p(−∞) = p(+∞) : arreˆt du calcul
Sinon : ajouter la condition de pe´riodicite´
aller a` (1)
Tab. 2.4: Algorithme stationnaire direct en e´lastoplasticite´ avec e´crouissage cine´matique
line´aire
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2.6 Calculs de validation
2.6.1 Validation de l’algorithme T.R.C. sur une structure 2D
2.6.1.1 Comparaison d’un calcul T.R.C. et d’un calcul ”classique”
Aﬁn de valider l’algorithme T.R.C., un calcul en e´lastoplasticite´ a` e´crouissage cine´matique
line´aire a e´te´ mene´ sur une structure bidimensionnelle. Les coeﬃcients me´caniques sont
pre´sente´s dans le tableau suivant :
module de Young E = 210 GPa
coeﬃcient de poisson ν = 0.27
limite d’e´lasticite´ en traction σy = 340 MPa
coeﬃcient d’e´crouissage c = 12 GPa
La structure est rectangulaire et maille´e en 400 e´le´ments line´aires a` 4 points de gauss.
Dans le repe`re du chargement, la vitesse de translation de la structure est V = −1ms−1.
On impose un chargement nodal sur cinq nœuds selon la direction −ey, d’amplitude
F = 500 MN . Les conditions aux limites sont ﬁgure´es sur le sche´ma 2.10.
Fig. 2.10: Exemple d’une structure rectangulaire 2D
Deux diﬀe´rents calculs ont e´te´ compare´s :
• Un calcul e´lastoplastique incre´mental ”classique” (qui utilise les options *ELASTIC
et *PLASTIC d’Abaqus). Le chargement est translate´ d’une distance e´quivalente
a` la taille d’une maille a` chaque nouvel incre´ment de temps. Les isovaleurs des
de´formations plastiques selon la direction ey sont pre´sente´es dans la ﬁgure 2.11.
• Le meˆme calcul avec l’algorithme TRC (Transitoire dans le Repe`re du Chargement).
Le chargement est immobile et les e´quations prennent en compte le ﬂux de matie`re.
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Le sche´ma aux diﬀe´rences ﬁnies de´centre´ a` droite est programme´, avec le nombre
d’onde |ν| = 1. Les isovaleurs des de´formations plastiques selon la direction ey sont
pre´sente´es dans la ﬁgure 2.11.
Les re´sultats obtenus montrent une parfaite ade´quation entre les deux solutions
sur les premiers incre´ments de temps. Les diﬀe´rences perceptibles a` partir de l’instant
t0 + 12∆t sont dues au fait que dans le calcul incre´mental ”classique”, l’inﬂuence des
conditions aux limites devient non ne´gligeable, de par le de´placement du chargement.
Les quantite´s me´caniques sont donc modiﬁe´es par des eﬀets de bord. La me´thode T.R.C.
permet donc une meilleure e´valuation de la re´ponse me´canique des structures tre`s longues
pour lesquelles les eﬀets de bord ne doivent pas aﬀecter la zone sous le chargement (par
exemple le rail de chemin de fer, les proble`mes de laminage de poutres...)
2.6.1.2 Inte´reˆts de l’algorithme T.R.C.
Comme il a e´te´ souligne´ auparavant, l’un des avantages de l’algorithme T.R.C. est
de permettre l’utilisation de maillages irre´guliers en taille d’e´le´ments. On compare donc
deux calculs eﬀectue´s sur :
• un maillage ﬁn et re´gulier (ﬁgure 2.12) ;
• un maillage irre´gulier, ﬁn sous le chargement (avec les meˆmes tailles de mailles que
le maillage re´gulier) et grossier ailleurs (ﬁgure 2.13).
Les re´sultats me´caniques montrent des diﬀe´rences entre les deux calculs dans les ”ﬁns
de traˆıne´es” des de´formations plastiques. En revanche, les valeurs re´siduelles constantes
obtenues sont semblables (pyy = 1.04 10
−4 avec le maillage irre´gulier et pyy = 1.02 10
−4
avec le maillage ﬁn), ainsi que les gradients sous le chargement. L’utilisation de maillages
irre´guliers se justiﬁe amplement par les e´conomies de temps de calcul. En eﬀet, le cal-
cul transitoire avec le maillage ﬁn dure 201 s CPU, tandis que le calcul avec le maillage
irre´gulier ne dure que 133 s CPU. Il est clair que le gain de temps de calcul sera encore
plus notable dans des analyses de structures tridimensionnelles.
L’algorithme TRC pre´sente aussi l’avantage de prendre en compte les variations
e´ventuelles d’amplitude ou de vitesse du chargement. La re´ponse de la structure ne de´pend
de la vitesse que si le comportement du mate´riau y est sensible. Ainsi, la re´ponse thermique
a` un chargement thermique sera fonction de la vitesse du chargement. De meˆme, si le com-
portement me´canique de la structure est visqueux, la re´ponse me´canique de´pendra de la
vitesse. En revanche, pour un comportement e´lastoplastique, la vitesse de de´placement
du chargement n’inﬂue pas la solution. On ne traitera donc que l’exemple d’une struc-
ture e´lastoplastique soumise a` un chargement dont l’amplitude varie cycliquement de
F = 200 MN a` F = 500 MN . Les isovaleurs des de´formations plastiques selon la direc-
tion ey sont pre´sente´es dans la ﬁgure (2.15). Elles montrent la pe´riodicite´ ge´ome´trique de
la re´ponse de la structure au chargement cyclique dans le temps.
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Finalement, l’e´tude de ces exemples permet de conclure sur les avantages de l’algo-
rithme T.R.C. de´veloppe´ :
• les domaines ou` les eﬀorts et les conditions aux limites sont impose´s sont ﬁxes, quel
que soit l’incre´ment de temps. La mise en œuvre de l’analyse est donc simple ;
• pour des structures tre`s longues, on s’aﬀranchit des eﬀets de bords ;
• le maillage peut n’eˆtre ﬁn que sous le chargement ; le calcul est donc plus eﬃcace en
terme de pre´cision/temps de calcul. Le gain en temps n’est cependant pas optimise´
dans cet exemple 2D car l’utilisation de la UMAT dans Abaqus engendre des compila-
tions supple´mentaires et ne´cessite des ”astuces” de programmation consommatrices
de CPU.
• les variations de l’amplitude et de la vitesse du chargement au cours d’un passage
peuvent eˆtre simule´es.
2.6.2 Validation de l’algorithme stationnaire
sur une structure 2D
2.6.2.1 Comparaison d’un calcul stationnaire et d’un calcul T.R.C.
Aﬁn de comparer l’algorithme T.R.C. avec l’algorithme stationnaire passage par
passage, d’autres calculs ont e´te´ mene´s dont les re´sultats (isovaleurs de py) sont donne´s
dans les ﬁgures (2.13), (2.14) :
• un calcul T.R.C. avec un maillage irre´gulier,
• le meˆme calcul re´solu avec l’algorithme stationnaire passage par passage, qui donne
directement la re´ponse de la structure au moment ou` le chargement se trouve au
milieu du maillage. Le calcul eﬀectue´ par ligne de courant prend en compte le fait que
le chargement s’est de´place´ de la gauche vers sa position ﬁnale. On note que le calcul
s’est eﬀectue´ sur un maillage avec des tailles de maille irre´gulie`res, ce qui permet
de bien e´valuer les gradients me´caniques sous le chargement, tout en e´conomisant
du temps de calcul et de l’espace disque graˆce aux e´le´ments plus grossiers dans les
zones a` faibles gradients me´caniques.
Le calcul T.R.C. sur le maillage irre´gulier dure 133 s CPU, tandis que le calcul
stationnaire est tre`s court : 25 s CPU. La valeur re´siduelle constante obtenue avec l’algo-
rithme stationnaire (pyy = 1.03 10
−4) est tre`s proche de celle atteinte avec le calcul T.R.C.
(pyy = 1.04 10
−4). L’eﬃcacite´ de la me´thode stationnaire justiﬁe amplement son utilisa-
tion de`s lors que les hypothe`ses de l’algorithme sont respecte´es. L’algorithme T.R.C. doit,
quant a` lui, eˆtre utilise´ a` chaque fois que le chargement varie au cours d’un passage.
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Calcul PRC
t = t0 + 4    t∆
t = t0 + 12    t∆ t = t0 + 12    t∆
t = t0 + 4    t∆
Calcul Abaqus "classique"
Fig. 2.11: Comparaison de calculs : de´formations plastiques selon ey
Fig. 2.12: Calcul TRC avec un maillage ﬁn
Fig. 2.13: Calcul TRC avec un maillage irre´gulier
Fig. 2.14: Calcul stationnaire pour un passage de chargement
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Fig. 2.15: Calcul TRC avec un chargement d’amplitude variable
2.6.2.2 Comparaison d’un calcul stationnaire passage par passage et d’un
calcul stationnaire direct
Dans cette partie, on compare l’algorithme stationnaire passage par passage avec
l’algorihme stationnaire direct. Les calculs montreront l’extreˆme rapidite´ du calcul direct.
Cependant, celui-ci ne peut eˆtre applique´ que si l’on soumet la structure a` des cycles de
chargement identiques. De plus, les re´sultats montreront que le calcul direct donne une
tre`s bonne e´valuation de la re´ponse stabilise´e de la structure si celle-ci s’accommode. Si
par contre, elle s’adapte, une le´ge`re diﬀe´rence peut eˆtre observe´e entre les solutions obte-
nues avec les deux calculs stationnaires.
La validation de la me´thode stationnaire directe est eﬀectue´e avec les donne´es des
calculs pre´sente´s par Dang Van et Maitournam [26]. On conside`re un volume semi-inﬁni
de´ﬁni par y ≤ 0, occupe´ par un mate´riau e´lastoplastique de von Mises a` e´crouissage
cine´matique line´aire. Un cylindre e´lastique inﬁni roule sur le volume. On conside`re que le
chargement vu par la structure est un contact de Hertz. La distribution de pression est
semi-elliptique et son expression est :
P (x) = Po
√
1− x
2
a2
pour|x| ≤ a
L’eﬀort tangentiel est :
τ(x) = fP (x) pour|x| ≤ a
ou` a est donc la demi-longueur de la zone de contact et f le coeﬃcient de frottement.
D’apre`s les travaux de Johnson [45], en l’absence de frottement, c’est-a`-dire lorsque
f = 0, pour un mate´riau parfaitement plastique de Mises dont la limite d’e´lasticite´ en
cisaillement est k, on a une re´ponse :
• e´lastique si Po/k < 3, 1
• stabilise´e adapte´e si 3, 1 ≤ Po/k ≤ 4
• de type rochet plastique si 4 < Po/k
Pour un mate´riau e´lastoplastique a` e´crouissage cine´matique line´aire, on a une re´ponse :
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• e´lastique si Po/k ≤ 3, 1
• stabilise´e adapte´e si 3, 1 < Po/k ≤ 4
• stabilise´e accommode´e si 4 < Po/k
En pre´sence de frottement, le comportement asymptotique du mate´riau est re´sume´
dans le diagramme (2.16).
Fig. 2.16: Domaines d’adaptation et d’accommodation d’apre`s K.L. Johnson
Il s’agit maintenant d’e´valuer nume´riquement la re´ponse stabilise´e de la structure
quand elle est soumise a` un contact de Hertz pour lequel f = 0. On e´tudie deux cas :
• dans le calcul (a), le rapport Po/k = 3, 5 ;
• dans le calcul (b), le rapport Po/k = 5.
Le calcul est bidimensionnel. La structure est repre´sente´e par un rectangle maille´ en
1258 quadrilate`res a` quatre points de gauss. Le mode`le contient 4050 degre´s de liberte´.
Les coeﬃcients relatifs au mate´riau sont donne´s dans le tableau suivant :
module de Young E = 207 GPa
coeﬃcient de poisson ν = 0.3
limite d’e´lasticite´ en traction σy = 275, 6 MPa
coeﬃcient d’e´crouissage c = 69 GPa
Dans le cas (a), le calcul stationnaire passage par passage montre que la structure
se stabilise apre`s deux cycles. En eﬀet, les de´formations plastiques deviennent constantes
apre`s le second passage. Elles sont e´galement constantes par ligne de courant (ﬁgure
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2.17), ce qui signiﬁe que la structure s’adapte. Ce re´sultat est bien conforme a` ceux
trouve´s par Dang Van et Maitournam, ainsi qu’au diagramme de Johnson. Le calcul direct
montre e´galement que le comportement stabilise´ est adapte´. Les valeurs des de´formations
plastiques sont cependant sous-e´value´es par le calcul direct. Les courbes (σxy, 
p
xy) sont
donne´es dans la ﬁgure 2.18 pour le calcul stationnaire direct et passage par passage. Les
valeurs obtenues par Dang Van et Maitournam sont donne´es dans la ﬁgure 2.19. Le calcul
stationnaire passage par passage dure 121s CPU, et le direct dure 17s CPU.
Fig. 2.17: Cas (a) : de´formations plastiques de cisaillement 2pxy apre`s le second passage
Fig. 2.18: Cas (a) : σxy en fonction de 
p
xy. d’apre`s le calcul sous Abaqus
Dans le cas (b), le calcul stationnaire passage par passage montre que la structure se
stabilise apre`s 17 cycles. Les de´formations plastiques ne sont pas constantes par ligne de
courant mais la valeur en amont est e´gale a` celle en aval (ﬁgure 2.21), ce qui te´moigne du
comportement accommode´ de la structure. Ce re´sultat est bien conforme a` ceux trouve´s
par Dang Van et Maitournam, ainsi qu’au diagramme de Johnson. Le calcul direct montre
e´galement que le comportement stabilise´ est accommode´. Les valeurs des de´formations
plastiques obtenues par le calcul direct sont semblables a` celles obtenues par le calcul
passage par passage. Les courbes (σxy, 
p
xy) sont donne´es dans la ﬁgure 2.22 pour le calcul
stationnaire direct et passage par passage. Le calcul stationnaire passage par passage dure
1125s CPU, et le direct dure 33s CPU. Dans cet exemple, l’eﬃcacite´ du calcul direct est
clairement mise en e´vidence.
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Fig. 2.19: Cas (a) : σxy en fonction de 
p
xy. d’apre`s le calcul de Maitournam
Fig. 2.20: Cas (b) : de´formations plastiques de cisaillement 2pxy apre`s le premier passage
Fig. 2.21: Cas (b) : de´formations plastiques de cisaillement 2pxy apre`s le 17e`me passage
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Fig. 2.22: Cas (b) : contraintes σxy en fonction des de´formations plastiques 
p
xy
2.6.2.3 Inte´reˆts des algorithmes stationnaires
Finalement, on peut conclure sur les avantages des algorithmes stationnaires de´ve-
loppe´s :
• les domaines ou` les eﬀorts et les conditions aux limites sont impose´s sont ﬁxes. La
mise en œuvre de l’analyse est donc simple ;
• pour des structures tre`s longues, on s’aﬀranchit des eﬀets de bords ;
• le maillage peut n’eˆtre ﬁn que sous le chargement ; le calcul est donc plus eﬃcace en
terme de pre´cision/temps de calcul. De meˆme que pour l’algorithme T.R.C., le gain
en temps n’est pas optimise´ a` cause des diﬃculte´s de programmation dans Abaqus.
• Un seul calcul ite´ratif stationnaire permet la de´termination de la solution apre`s
un passage de chargement (avec l’algorithme stationnaire passage par passage). La
me´thode est donc extreˆmement performante par rapport a` un cacul transitoire.
• Les variations de l’amplitude et de la vitesse du chargement d’un passage a` l’autre
peuvent eˆtre simule´es avec l’algorithme stationnaire passage par passage.
• Le calcul stationnaire direct est encore plus rapide mais il ne peut eˆtre applique´
que si la structure est soumise aux passages successifs d’un meˆme chargement. Les
re´sultats obtenus sont meilleurs quand la structure s’accommode.
2.6.3 Validation de l’algorithme stationnaire thermique
Des corre´lations dans le cas de proble`mes thermiques ont e´te´ re´alise´es par Mai-
tournam [59]. Il a compare´ des solutions analytiques aux re´sultats nume´riques obtenus
par les calculs stationnaires, dans le cas d’une source ponctuelle ou line´ique se de´plac¸ant
sur un plan a` vitesse constante, ou d’une source se de´plac¸ant sur un milieu compris
entre deux droites parralle`les . Les calculs stationnaires eﬀectue´s dans Abaqus sur ces
meˆmes exemples ont donne´s des re´sultats similaires a` ceux de Maitournam. Ils ne sont
pas pre´sente´s ici.
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2.7 Cas particulier des structures pe´riodiques
2.7.1 Contexte industriel
Comme il a e´te´ mentionne´ dans la partie 1, les disques de frein automobiles peuvent
eˆtre ventile´s. Il est donc important que les me´thodes de´veloppe´es soient applicables a` ces
structures. Or, l’algorithme stationnaire n’est utilisable que si le volume de la structure
e´tudie´e est ge´ne´re´ par la translation ou la rotation d’une section 2D constante. En d’autres
termes, la structure doit eˆtre cylindrique ou torrique. En eﬀet, le calcul repose sur des
formulations non locales : l’e´tat d’un e´le´ment de matie`re de´pend de l’e´le´ment voisin. Or
dans une structure ventile´e comme le disque de frein, l’e´le´ment voisin en question peut
”tomber” dans un vide. L’algorithme stationnaire ne peut donc pas eˆtre applique´ tel quel.
De nombreuses autres structures peuvent eˆtre qualiﬁe´es de ”pe´riodiques”. Par exemple,
les pneus comportent des motifs cycliques sur leur rayon exte´rieur qui rompent la syme´trie
de la pie`ce. Historiquement, la premie`re application industrielle de l’algorithme station-
naire a e´te´ le rail de chemin de fer [59]. Si on de´sire maintenant mode´liser le syste`me
rail/traverse/ballast, qui est un syste`me de ge´ome´trie cyclique, il est e´galement ne´cessaire
d’adapter l’algorithme stationnaire.
2.7.2 Positionnement du proble`me
L’objectif est donc de mettre en place une me´thode de calcul des structures pe´riodiques
soumises a` des chargements mobiles. On entend par structures pe´riodiques des structures
cylindriques ou torriques qui contiennent des cellules inhomoge`nes qui sont re´pe´te´es plu-
sieurs fois. A cause de cette inhomoge´ne´ite´, l’e´tat thermome´canique de la structure ne
sera pas le meˆme selon la position du chargement par rapport a` une cellule de base. Sur
la ﬁgure (2.23), on repre´sente une structure inhomoge`ne soumise a` un chargement qui se
de´place selon la direction ey. Des calculs statiques montrent que l’e´tat de contrainte de
la structure n’est pas le meˆme lorsque le chargement est a` la position Po ou P2.
Fig. 2.23: isovaleurs de de´formations plastiques d’une cellule soumise a` un chargement, a`
deux positions diﬀe´rentes
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2.7.3 Principe de l’algorithme pe´riodique
La philosophie de l’algorithme est de supposer que le chargement s’est de´place´
sur une distance suﬃsamment grande pour que la re´ponse de la structure soit devenue
pe´riodique dans le repe`re du chargement. Ainsi, on peut se limiter a` la de´termination de
la solution transitoire sur une pe´riode de temps qui correspond au temps ne´cessaire au
chargement pour parcourir une cellule. Comme dans le cas de l’algorithme stationnaire
applique´ au proble`me de chargement mobile sur un solide homoge`ne, l’e´tat me´canique en
un point d’une cellule de´pend de celui des cellules en amont. Ceci constitue le fondement
de l’algorithme propose´.
Ce dernier reposera donc sur le principe que le proble`me est stationnaire a` l’e´chelle
de la structure qui est compose´e de cellules toutes identiques, mais transitoire a` l’e´chelle
de la cellule. Cela signiﬁe que le calcul doit prendre en compte l’e´volution transitoire de
la re´ponse thermome´canique de la structure lorsque le chargement se de´place sur une dis-
tance e´quivalente a` celle d’une cellule, mais que dans le repe`re du chargement, le re´gime
est pe´riodique. La pe´riode correspond au temps de de´placement du chargement sur une
cellule.
2.7.4 Equations du proble`me et re´solution
La mise en e´quation du proble`me doit donc prendre en compte deux proprie´te´s :
• sur chaque intervalle de temps de pe´riode T , ou` T est le temps mis par le chargement
pour se de´placer sur une distance X e´quivalente a` celle d’une cellule, la solution est
transitoire ;
• dans le repe`re du chargement, la solution devient pe´riodique.
En d’autres termes, on a :
∃T, ∀t, ∀τ ∈ [t, t+ T ] B˙(x, τ) = ∂B
∂t
(x, τ) (2.18)
∃t∗, ∀t > t∗ B(x, t) = B(x+X, t+ T ) (2.19)
Il s’agit maintenant de re´soudre le proble`me e´lastoplastique pe´riodique a` charge mo-
bile pour une structure pe´riodique. On suppose connu l’e´tat de la structure au temps to,
quand le chargement n’est pas encore impose´. On cherche l’e´tat me´canique de toute la
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structure au moment ou` le chargement se trouve a` une position P , en conside´rant qu’il
a parcouru toute la structure jusqu’a` cette position. Cette position P correspond a` un
instant pris entre le temps t et t+ T . Cette pe´riode de temps est discre´tise´e en plusieurs
incre´ments de temps ∆t, de sorte que les instants pour lesquels l’e´tat de la structure est
recherche´ sont les t+ j∆t avec j ∈ {0, 1, ..., (m−1)} ou` m∆t = T (ﬁg. 2.24). Le proble`me
est transitoire ; la re´solution d’un instant t+ j∆t en fonction de l’instant t+(j− 1)∆t ne
pre´sente aucune diﬃculte´. L’e´tat de l’instant t va par contre de´pendre de celui a` l’instant
t+ T , e´tant donne´ la proprie´te´ de pe´riodicite´.
Fig. 2.24: Sche´ma de l’algorithme pe´riodique
On note pour chaque quantite´ tensorielle B, Bini sa valeur initiale au temps to, Bj
sa valeur au temps t+ j∆t. On note ∆jB l’incre´ment de B entre les instants t+(j−1)∆t
et t+ j∆t.
Pour tout instant t+ j∆t, avec j 
= 0, les tenseurs me´caniques s’e´crivent en fonction
des valeurs prises au temps t+ (j − 1)∆t :
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

si ||ξ∗j || > k, il y a plastiﬁcation,
pj = 
p
ini + 
p
j−1 +
1
(2µ+H)
(1− k||ξ∗j ||) ξ
∗
j
si ||ξ∗j || ≤ k, il n’y a pas de plastiﬁcation,
pj = 
p
ini + 
p
j−1
avec ξ∗j = sj−1 −H pj−1 + 2µ ∆je
σj = σini + L : (j − pj)
Dans le cas ou` j = 0, on a :
∆o(x) = (x, t)− (x, t−∆t)
D’apre`s la condition de pe´riodicite´ (2.19), l’expression devient :
∆o(x) = (x, t)− (x+X, t+ (m− 1)∆t)
De meˆme, la condition de pe´riodicite´ permet d’e´crire :
p−1(x) = 
p
m−1(x+X)
puisque pini(x) = 
p
ini(x+X).
Ainsi, pour le cas ou` j = 0, on a :


si ||ξ∗o|| > k, il y a plastiﬁcation,
po = 
p
ini + 
p
m−1(x+X) +
1
(2µ+H)
(1− k||ξ∗o||) ξ
∗
o
si ||ξ∗o|| ≤ k, il n’y a pas de plastiﬁcation,
po = 
p
ini + 
p
m−1(x+X)
avec ξ∗o = sm−1(x+X)−H pm−1(x+X) + 2µ ∆oe
σo = σini + L : (Do−Dop)
Cette me´thode de re´solution permet de de´terminer entie`rement l’e´tat de la structure
entre les instants t et t + (m − 1)∆t, sans que l’e´tat de la structure soit ne´cessairement
connu entre les instants to et t. La me´thode s’apparente donc comple`tement a` l’algorithme
stationnaire. On remarque que le calcul doit eˆtre eﬀectue´ par ligne de courant, puisque la
de´termination des champs me´caniques en un point x de´pend des valeurs de ces champs
au point x + X. Comme pour la me´thode stationnaire ”classique”, on supposera connu
l’e´tat initial des e´le´ments en de´but de ligne de courant. La diﬀe´rence entre cet algorithme
stationnaire pe´riodique et l’algorithme stationnaire ”classique” re´side dans le fait que l’on
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eﬀectue une analyse transitoire entre les instants t et t + (m − 1)∆t. On remarque que
les diﬀe´rents instants t+ j∆t doivent eˆtre traite´s simultane´ment et non les uns apre`s les
autres. En eﬀet, la solution en un instant t + j∆t de´pend de celle en t + (j − 1)∆t pour
j > 0, mais la solution a` l’instant t de´pend de celle en t+ (m− 1)∆t.
Aux diﬃculte´s pre´ce´demment e´nonce´es pour la programmation des algorithmes
T.R.C. et stationnaires, s’ajoute celle de devoir ge´rer m positions de chargement simul-
tane´ment. Graˆce a` des ”astuces” nume´riques, l’algorithme stationnaire pe´riodique a e´te´
imple´mente´ dans le code de calcul Abaqus par l’interme´diaire de la user subroutine UMAT.
Les re´sultats obtenus sur une structure bidimensionnelle sont pre´sente´s dans la partie sui-
vante.
2.7.5 Validation sur structure 2D
On pre´sente un calcul d’une structure rectangulaire compose´e d’un mate´riau e´lasto-
plastique de Mises avec un e´crouissage cine´matique line´aire. Elle est compose´e de 10 lignes
de courant horizontales, constitue´es elles-meˆme de 16 cellules inhomoge`nes chacune (ﬁ-
gure 2.25). Les coeﬃcients me´caniques sont pre´sente´s dans le tableau suivant :
module de Young E = 210 GPa
coeﬃcient de poisson ν = 0, 27
limite d’e´lasticite´ en traction σy = 240 MPa
coeﬃcient d’e´crouissage c = 12 GPa
La structure est rectangulaire et maille´e en 2 240 e´le´ments line´aires a` 4 points de
gauss. Le nombre de degre´s de liberte´ est de 9 003. Dans le repe`re du chargement, la
vitesse de translation de la structure est V = −1ms−1. On impose un chargement nodal
sur 5 nœuds selon la direction −ey, d’amplitude F = 30 MN pour les trois nœuds au
centre et F = 15 MN pour les deux nœuds exte´rieurs. Les nœuds qui composent la base
infe´rieure de la structure sont bloque´s en y et les cinq nœuds du bord droit les plus bas
sont bloque´s en x.
Trois diﬀe´rents calculs ont e´te´ re´alise´s :
• Un calcul e´lastoplastique incre´mental ”classique”. Le chargement est translate´ d’une
distance e´quivalente a` la taille d’une maille a` chaque nouvel incre´ment de temps. Le
calcul comporte 54 incre´ments de temps. Les isovaleurs des de´formations plastiques
selon la direction ey avec le chargement a` la position Po sont pre´sente´es dans la
ﬁgure (2.26).
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Fig. 2.25: Maillage de la structure pe´riodique 2D
• Le meˆme calcul avec l’algorithme stationnaire classique pour structure homoge`ne.
On conside`re que l’e´le´ment voisin d’un e´le´ment se trouvant a` l’abscisse x est celui qui
se trouve a` x+X. On ne prend pas en compte l’inﬂuence du de´placement du char-
gement de la position Pt a` Pt+T . Les isovaleurs des de´formations plastiques selon la
direction ey avec le chargement a` la position Po sont pre´sente´es dans la ﬁgure (2.28).
• Le meˆme calcul avec l’algorithme stationnaire pe´riodique. Ce calcul prend en compte
l’e´volution de la re´ponse de la structure quand le chargement passe de la position
Pt a` Pt + T . Les isovaleurs des de´formations plastiques selon la direction ey avec le
chargement a` la position Po sont pre´sente´es dans la ﬁgure (2.27).
Les re´sultats montrent une parfaite ade´quation entre la solution incre´mentale clas-
sique et la solution stationnaire pe´riodique, si on ne´glige les e´le´ments pre`s des frontie`res
qui subissent des eﬀets de bord. En eﬀet, la valeur re´siduelle obtenue sur l’e´le´ment central
de chaque cellule de la premie`re ligne de courant est p22 = 5.10
−3 pour les deux calculs.
Dans la ﬁgure (2.30), on donne les valeurs des de´formations plastiques de cisaillement
pxy d’une particule de matie`re se trouvant sur la premie`re ligne du maillage obtenues
avec le calcul incre´mental classique. Sont e´galement donne´es les valeurs obtenues avec
le calcul stationnaire pe´riodique correspondant a` cette meˆme particule. Il s’agit donc de
valeurs prises le long de la premie`re ligne de courant, dans l’ordre indique´ sur le sche´ma
(2.29). Les courbes montrent que le calcul stationnaire pe´riodique permet une tre`s bonne
e´valuation des champs me´caniques de la structure. Par contre, les re´sultats montrent que
la me´thode stationnaire ”classique” n’est pas satisfaisante car la valeur re´siduelle obtenue
est p22 = 1, 69.10
−3. Cet exemple montre la ne´cessite´ d’utiliser l’algorithme stationnaire
pe´riodique de`s lors que la structure n’est pas cylindrique ou torrique. Si l’on s’aﬀranchis-
sait de certaines diﬃculte´s nume´riques en disposant des codes source d’Abaqus, le gain de
temps de calcul serait inte´ressant. En eﬀet, on estime que le calcul stationnaire pe´riodique
durerait environ 250s CPU, alors que le calcul incre´mental dure 480s CPU.
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Fig. 2.26: Calcul incre´mental classique : de´formations plastiques selon ey
Fig. 2.27: Calcul stationnaire pe´riodique : de´formations plastiques selon ey
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Fig. 2.28: Calcul stationnaire classique : de´formations plastiques selon ey
Fig. 2.29: Me´thode stationnaire pe´riodique : ordre des positions ge´ome´triques d’une par-
ticule mate´rielle
Fig. 2.30: De´formations plastiques 2pxy le long d’une ligne de courant
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Chapitre 3
Dimensionnement
des disques de frein
3.1 L’approche globale de dimensionnement
des disques de frein
Aﬁn d’e´tudier la tenue en service des disques de frein, il est ne´cesssaire de mettre
en œuvre une me´thode pre´dictive de dimensionnement qui soit suﬃsamment ﬁable et
robuste. Pour ce faire, il est essentiel d’analyser le proble`me dans sa globalite´. La de´marche
adopte´e, l’approche globale de dimensionnement des structures [16], repose sur
l’e´tude conjointe de quatre points diﬀe´rents :
• la mode´lisation des chargements et des conditions aux limites impose´s a` la structure ;
• la mode´lisation du comportement me´canique du mate´riau ;
• l’identiﬁcation des endommagements subis par la structure et celle des parame`tres
qui les quantiﬁent ;
• l’e´laboration d’un crite`re de ruine pour chaque type d’endommagement.
Tous ces aspects du proble`me doivent eˆtre e´tudie´s avec un meˆme degre´ de pre´cision
car il serait comple`tement inutile, par exemple, de calculer les champs me´caniques dans
la pie`ce si l’on ne sait pas comment analyser les re´sultats.
3.1.1 Strate´gie de mode´lisation
Pour la pre´diction de la tenue en service des disques de frein, la strate´gie de mode´li-
sation consiste en l’e´tude d’un freinage de se´ve´rite´ repre´sentative de la vie des pie`ces.
L’objectif est ensuite de de´terminer le cycle stabilise´ de la structure lorsqu’elle est sou-
mise a` ce freinage. Pour ce faire, il faudra d’abord identiﬁer le comportement stabilise´
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du mate´riau lorsqu’il est sollicite´ cycliquement. Enﬁn, un crite`re de se´ve´rite´ justiﬁe´e doit
permettre de pre´dire la tenue du disque.
3.1.2 Mode´lisation du syste`me
La mode´lisation du syste`me, c’est-a`-dire des chargements et des conditions aux li-
mites impose´s a` la structure, est un point tre`s de´licat du dimensionnement des disques
de frein. Les diﬃculte´s sont de deux types :
• les cycles de chargement qui sont impose´s a` un disque de frein sont tous diﬀe´rents
les uns des autres ;
• pour un freinage donne´, la mode´lisation des chargements et des conditions aux
limites n’est pas aise´e.
3.1.2.1 Diversite´ de freinages et approche statistique
Aﬁn de garantir la tenue d’un disque de frein en cliente`le, il est ne´cessaire de tenir
compte des remarques suivantes :
• tous les clients sont diﬀe´rents ;
• les routes empreinte´es sont diverses et varie´es (autoroute, route, ville, campagne,
montagne, etc.) ;
• les conditions sont multiples (pluie, gel, etc.).
De ce fait, les freinages ve´cus par un disque sont tre`s varie´s. Ainsi, les bureaux
d’e´tude s’attachent a` classer les freinages en diﬀe´rentes cate´gories aﬁn d’e´tudier le com-
portement du syste`me de freinage lorsqu’il est soumis a` ces diverses sollicitations. Il existe
alors diﬀe´rentes se´ries d’essais que l’on simule sur banc pour dimensionner un disque. Ces
essais varient selon le but recherche´.
Par exemple, les essais dits a` rupture tentent de soumettre le disque a` des conditions
de freinage tre`s se´ve`res pour s’assurer que la pie`ce re´siste a` des sollicitations diﬃciles
et peu ordinaires. A PSA, ils consistent a` imposer 20 fois de suite une se´rie de 3 freinages a`
couple constant, avec une vitesse initiale correspondant a` la vitesse maximale du ve´hicule
e´tudie´. Entre deux se´ries de freinage, on laisse le disque refroidir jusqu’a` une tempe´rature
pre´de´ﬁnie. Aﬁn de tester l’eﬃcacite´ de freinage d’un disque a` chaud (e´tude du fa-
ding), les journalistes ont propose´ un essai appele´ AMS, qui consiste a` amener le ve´hicule
a` une vitesse e´gale a` 100 km/h avec une acce´le´ration maximale, puis a` le freiner avec le
pied au plancher. Ce cycle est re´pe´te´ 10 fois. Chez les constructeurs automobiles, la perte
d’eﬃcacite´ de freinage a` chaud est e´tudie´e par des freinages d’e´vanouissement. Il s’agit
d’imposer 30 freinages avec une vitesse initiale de 120 km/h et une de´ce´le´ration constante
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a` 0,5g. Un autre type d’essai simule´ chez les constructeurs automobiles consiste a` des
freinages dits de maintien. La vitesse de rotation du disque est maintenue constante et on
applique une faible pression hydraulique dans le piston pour repre´senter les situations de
longue descente. Les dure´es de freinage sont en ge´ne´ral longues. Le but est de s’assurer
que le liquide de frein ne chauﬀe pas trop (e´tude du vapor-lock). Il existe aussi des essais
sur ve´hicule et sur route re´els. Bien suˆr, ces essais sont plus couˆteux. Les conditions de
freinage sont moins facilement controˆlables et les moyens de mesure sont plus restreints.
Par contre, ces essais sont plus repre´sentatifs de la vie d’un disque de frein en cliente`le. On
peut laisser un ve´hicule a` la disposition d’un conducteur quelconque pendant un certain
nombre de jours ou bien tester le ve´hicule sur des circuits (circuit de Belchamp, descente
du mont Ventoux, etc.).
L’objectif de cette e´tude est d’e´tudier la tenue en service des disques de frein. Il est
donc essentiel de dimensionner les disques en tenant compte de tous les freinages qu’ils su-
bissent au cours de leur vie. Bien suˆr, meˆme si l’on savait de´ﬁnir ces freinages, il serait tout
a` fait irre´aliste de les simuler tous. Il est donc naturel d’aborder le proble`me d’une fac¸on
probabiliste. L’approche ﬁabiliste adopte´e consiste a` de´ﬁnir les conditions de chargement
les plus repre´sentatives de la cliente`le. Cette repre´sentativite´ est e´value´e en terme de dom-
mage e´quivalent. Cela signiﬁe que l’on recherche un freinage dit ”e´quivalent” qui, re´pe´te´ n
fois, produirait le meˆme endommagement que tous les cycles quotidiennement ve´cus par le
disque. La de´termination de ce cycle e´quivalent permet alors de ne simuler qu’un seul type
de freinage. La recherche de ce dernier repose sur diﬀe´rents concepts non aborde´s dans
ce travail. Une fois que ce cycle e´quivalent est de´termine´ (a` partir d’enqueˆtes cliente`les),
il est impose´ autant de fois qu’il est ne´cessaire pour obtenir une re´ponse stabilise´e du
disque. Cette notion de cycle stabilise´ est essentielle dans cette approche. Etant donne´ la
diversite´ des freinages, on propose toutefois de les classer selon diﬀe´rentes cate´gories et
de rechercher un freinage e´quivalent pour chaque classe de freinage. Cette distribution est
propose´e en fonction de la se´ve´rite´ des freinages du point de vue de l’endommagement.
Un exemple de classiﬁcation pourrait eˆtre le suivant :
• freinages quotidiens : ce sont les freinages que chaque conducteur eﬀectue re´gulie`re-
ment. Le nombre de cycles eﬀectue´s dans la vie d’un frein est d’environ 5.106. Ces
freinages engendrent de la fatigue polycyclique (fatigue a` grand nombre de cycles).
Parmi ces freinages, certains sont plus se´ve`res que la moyenne. Ils se produisent
quelques milliers de fois et ne doivent pas engendrer de plasticite´ macroscopique.
En tout cas, la structure doit ﬁnir par s’adapter au bout de quelques cycles.
• freinages tre`s se´ve`res : ils interviennent quelques centaines de fois. Ils correspondent
a` des freinages qu’il vaudrait mieux e´viter ou a` des freinages lie´s a` des topologies
particulie`res (type descente du Mont Ventoux). Ils dissipent beaucoup d’e´nergie et
engendrent de fortes variations de tempe´rature inhomoge`nes dans le disque. L’en-
dommagement provoque´ s’apparente alors a` de la fatigue thermome´canique a` faible
nombre cycles, encore appele´e fatigue oligocyclique.
A coˆte´ de ces freinages ”normaux”, il existe d’autres freinages qui peuvent fortement
endommager le disque mais qui ne surviennent pas de fac¸on re´pe´te´e. Ils ne sont donc
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pas traite´s dans l’approche probabiliste de dimensionnement. Il s’agit des freinages dits
d’exception. On propose de les classer selon 2 cate´gories :
• accidentel : il s’agit de freinages d’extreˆme urgence. On conc¸oit que le disque doive
eˆtre change´ apre`s l’e´ve`nement, mais on lui demande de respecter entie`rement sa
fonction pendant l’accident. Le conducteur doit toutefois se rendre compte de la
ne´cessite´ de changer le disque. Cette contrainte est dﬃcile du point de vue du
concepteur.
• incidentel : il s’agit de petits e´ve`nements qui ne doivent survenir qu’un petit nombre
de fois dans la vie de la structure (une dizaine de fois environ).
3.1.2.2 Mode´lisation du chargement
et des conditions aux limites pour un freinage donne´
Une fois que l’on a de´ﬁni un freinage, il reste les diﬃculte´s inhe´rentes a` la mode´lisation
des chargements et des conditions aux limites vus par la structure. En eﬀet, comme il a
de´ja` e´te´ mentionne´, celles-ci sont dues a` :
• la rotation du disque ;
• le contact et le frottement qui sont diﬃciles a` e´valuer et qui varient au cours d’un
meˆme freinage ;
• les phe´nome`nes thermiques transitoires, les fortes variations de tempe´rature ;
• les e´changes de chaleur avec l’environnement ;
• la re´partition du ﬂux de chaleur entre le disque et les plaquettes ;
• les couplages entre les phe´nome`nes thermiques et le contact entre le disque et les
plaquettes.
Les diﬀe´rentes e´tudes e´voque´es dans la partie (1) et celles que nous avons mene´es
montrent que la re´ponse thermique conditionne au premier ordre la re´ponse me´canique du
disque. Il est donc essentiel de bien e´valuer les champs de tempe´rature dans le disque lors
d’un freinage. Ceux-ci vont fortement de´pendre du chargement thermique qui est un ﬂux
de chaleur issu du frottement entre le disque et les plaquettes. Il est donc important de
de´terminer le ﬂux de chaleur a` partir de la nature du contact entre les pie`ces en question.
La de´marche de calcul adopte´e sera alors la suivante : un calcul de contact e´lastique per-
mettra d’e´valuer le proﬁl des eﬀorts de contact sur le disque. A partir de ce re´sultat, on
de´terminera la distribution du ﬂux de chaleur entrant dans le disque au cours du freinage.
La valeur globale du ﬂux est par contre e´value´e a` partir de la perte d’e´nergie cine´tique du
ve´hicule ou du banc. Un calcul thermique transitoire permettra de de´terminer le champ
de tempe´rature dans le disque. Un calcul thermome´canique sera ensuite eﬀectue´, avec
comme chargements, la tempe´rature issue du calcul thermique et les eﬀorts de contact
issus du premier calcul.
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3.1.3 Mode´lisation du mate´riau
L’objectif de cette partie est la mode´lisation du comportement me´canique de la
fonte GLJ2 qui constitue les disques de frein pleins e´tudie´s. Pour cela, il est ne´cessaire
de disposer d’un mode`le simple avec peu de parame`tres. Celui-ci doit permettre a` la fois
de de´crire ﬁde`lement le comportement du mate´riau dans des conditions similaires a` celles
rencontre´es par les disques de frein en fonctionnement, et une imple´mentation nume´rique
aise´e qui induit des temps de calcul raisonnables.
3.1.3.1 Composition du mate´riau
Les disques de frein e´tudie´s sont fabrique´s en fonte grise a` graphite lamellaire avec
une matrice perlitique (ﬁgure 3.1) . Il s’agit de la fonte GLJ2 qui est peu one´reuse. La
conductivite´ du mate´riau n’est pas excellente mais la re´sistance me´canique est relative-
ment bonne (la limite a` la rupture de´passe les 220 MPa). Sa composition est la suivante :
C Si Mn S P Cu Ni Cr Mo Ti Sn Al
% 3,4 2,1 0,5 0,09 0,08 0,08 0,046 0,11 0,02 0,014 0,03 0,008
Fig. 3.1: Fonte GLJ2 a` graphite lamellaire
3.1.3.2 Essais de traction-relaxation-recouvrance
Des essais de traction-relaxation-recouvrance ont e´te´ re´alise´s. Il s’agit d’essais iso-
thermes a` de´formations impose´es. Le but est d’e´tudier le comportement du mate´riau dans
les meˆmes conditions que celles d’utilisation. Pour ce faire, les essais ont e´te´ re´alise´s pour
diﬀe´rentes tempe´ratures. La gamme exploite´e s’e´tend de 20oC a` 700oC. Il est connu que
le comportement des mate´riaux me´talliques est viscoplastique a` haute tempe´rature [57].
Cette viscoplasticite´ induit une de´pendance de la re´ponse a` la vitesse de de´formation.
Pour chaque tempe´rature e´tudie´e, trois diﬀe´rentes vitesses de de´formation ont donc e´te´
impose´es : ˙ = {10−2; 10−3; 10−4}. La viscosite´ induit aussi des phe´nome`nes de relaxation
99
ou de ﬂuage. Ainsi, chaque cycle de sollicitation comporte une e´tape de maintien de la
de´formation impose´e. Plus pre´cise´ment, chaque cycle est compose´ de (ﬁgure 3.2) :
• une traction a` vitesse de de´formation constante a` partir d’un e´tat de de´formation
nulle jusqu’a` une valeur max ;
• une relaxation (c’est-a`-dire un maintien de la sollicitation a` la valeur maximale max
pendant trente minutes) ;
• une recouvrance (c’est-a`-dire un retour a` de´formation nulle).
Fig. 3.2: Cycles de de´formation impose´e
Chaque cycle TRR est re´pe´te´ autant de fois qu’il est ne´cessaire pour obtenir une
re´ponse stabilise´e en contraintes. On rappelle que, dans la de´marche de dimensionnement
adopte´e, le cycle qui est e´tudie´ est celui qui correspond a` une re´ponse stabilise´e de la
structure puisque les premiers cycles ne sont pas repre´sentatifs de la vie de la structure.
Cette re´pe´tition des cycles fait l’originalite´ des essais. En eﬀet, les valeurs traditionnelle-
ment disponibles dans la litte´rature correspondent a` des essais conventionnels de traction
ou de compression monotones.
Les essais ont e´te´ re´alise´s par CENTECH, sur une machine de traction hydraulique
INSTRON 8500 de +/− 100 kN (ﬁgure 3.3). L’extensome´trie est compose´e de deux cou-
teaux distants de 12, 5mm. Le chauﬀage des e´prouvettes a e´te´ re´alise´ graˆce a` un four AET
a` trois zones de re´sistance. Le pilotage en de´formation et l’acquisition des donne´es sont
ge´re´s par un ordinateur. Les e´prouvettes utilise´es ont e´te´ pre´leve´es sur des disques pleins
selon le sche´ma (3.4). Elles ont un diame`tre de 7 mm et une partie utile de 16, 5 mm.
Cette taille d’e´prouvette permet d’eˆtre repre´sentatif de la structure.
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Fig. 3.3: Machine de traction Fig. 3.4: Pre´le`vement des e´prouvettes sur
un disque de frein
Analyse des re´sultats
Les re´sultats permettent d’abord de mettre en e´vidence le comportement cyclique du
mate´riau (ﬁgure 3.5) : pendant les premiers cycles, les valeurs maximales des contraintes
e´voluent avant de se stabiliser apre`s une dizaine ou une vingtaine de cycles, selon les
conditions de l’essai.
Les phe´nome`nes attendus de plasticite´ et de viscosite´ sont e´galement observe´s. On
remarque d’ailleurs un faible adoucissement cyclique avant stabilisation du comportement
et un e´crouissage essentiellement cine´matique.
Fig. 3.5: Essai TRR a` 200oC avec ˙ = 10−4
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Les essais mettent en e´vidence l’eﬀet de la tempe´rature sur les caracte´ristiques
me´caniques conventionnelles. En eﬀet, la ﬁgure (3.6) montre que lors d’une traction mo-
notone eﬀectue´e avec une vitesse de de´formation de ˙ = 10−3, les valeurs maximales des
contraintes sont quasiment divise´es par un facteur 2 quand la tempe´rature e´volue de 20oC
a` 600oC.
Fig. 3.6: Tractions monotones a` ˙ = 10−3
Fig. 3.7: Relaxations de contraintes pour ˙ = 10−4
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Fig. 3.8: Valeurs des contraintes relaxe´es en fonction de la tempe´rature
Enﬁn, les essais permettent d’e´tudier l’inﬂuence de la tempe´rature et de la vitesse
de de´formation sur le comportement visqueux de la fonte GLJ2. Sur la ﬁgure (3.7), le
phe´nome`ne de relaxation est mis en e´vidence sur un essai a` vitesse ˙ = 10−4 : lors du
maintien de la sollicitation a` une valeur de de´formation max, les contraintes de´croissent
doucement avant de se stabiliser vers une valeur limite. Cette relaxation des contraintes
est d’autant plus marque´e que la tempe´rature est e´leve´e. La ﬁgure (3.8) donne les valeurs
des contraintes relaxe´es (il s’agit de la diﬀe´rence entre les contraintes maximales et les
contraintes en ﬁn de relaxation) en fonction de la tempe´rature. Pour chacune d’elle, les
trois valeurs correspondent aux 3 vitesses de de´formations simule´es. Sur la ﬁgure (3.9), on
note que le rapport entre la valeur des contraintes relaxe´es et celle des contraintes limites
atteintes apre`s relaxation sur le cycle stabilise´ croˆıt avec la tempe´rature. Ce ratio atteint
une valeur de 100% entre 500oC et 600oC. Il s’agit de l’intervalle de tempe´rature pour
lequel le mate´riau passe d’un comportement essentiellement plastique a` un comportement
fortement visqueux.
Enﬁn, les re´sultats ﬁgure´s sur cette courbe permettent de montrer l’eﬀet de la vitesse
de de´formation sur les valeurs des contraintes obtenues. L’inﬂuence de ce parame`tre est
toutefois tre`s faible quand la tempe´rature est infe´rieure a` 500oC. Les essais ont e´galement
montre´ que la relation qui relie les contraintes et la vitesse de de´formation est non-line´aire.
Le mode`le nume´rique choisi devra prendre en compte cette non-line´arite´.
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Fig. 3.9: Rapport entre les contraintes relaxe´es et les contraintes limites en fonction de
la tempe´rature
3.1.3.3 Mode´lisation du comportement
Le mode`le the´orique doit eˆtre a` la fois simple et repre´sentatif du comportement du
mate´riau observe´ lors des essais de´crits pre´ce´demment. De l’analyse de ces derniers, on
choisit les caracte´ristiques suivantes pour le mode`le :
• le comportement est e´lastoviscoplastique ;
• l’e´crouissage est cine´matique line´aire (pour des raisons de simplicite´) ;
• les coeﬃcients intrinse`ques au mate´riau correspondant au mode`le de´pendent de la
tempe´rature ;
• les contraintes et la vitesse de de´formation sont relie´es par une relation non-line´aire.
Nous choisissons le mode`le e´lastoviscoplastique propose´ par Lemaitre et Chaboche
[57] avec une loi de type Norton Hoﬀ pour de´crire le comportement du mate´riau. Ce
mode`le pre´sente un degre´ de pre´cision suﬃsant et cohe´rent avec les autres e´tapes de l’ap-
proche globale de dimensionnement adopte´e.
On se place dans le cadre des mate´riaux standards ge´ne´ralise´s [70]. La de´formation
totale est se´pare´e en une partie purement e´lastique et une partie viscoplastique, de sorte
que :
 = e + vp
Les variables d’e´tat et les variables associe´es, ainsi que les variables ﬂux et les va-
riables duales associe´es, sont donne´es dans le tableau suivant.
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variable d’e´tat variable associe´e
e σ
T s
α X
variable ﬂux variable associe´e
˙vp σ
q −∇T/T
α˙ X
Si on note ψ∗ et φ∗ les formes duales du potentiel d’e´nergie libre spe´ciﬁque et du po-
tentiel de dissipation, les lois d’e´tat s’e´crivent :


e = ρ∂ψ
∗
∂σ
T = -ρ∂ψ
∗
∂s
α = ρ∂ψ
∗
∂X


˙vp = ρ∂φ
∗
∂σ
q = ρ ∂φ
∗
∂(∇T/T )
α˙ = -ρ∂φ
∗
∂X
Les potentiels s’e´crivent sous la forme suivante :
ψ∗(σ, s,X) = 1
2ρ
[ 1+ν
E
tr(σ.σ) − ν
E
tr(σ)2 ] + 3
4H
X : X
φ∗(σ,−∇T
T
,X) = η
m+1
< J2(σ−X)−σy
η
>m+1
Ces expressions permettent d’e´tablir les e´quations d’e´tat du mode`le :


e = 1+ν
E
σ − ν
E
tr(σ) I
α = 3
2H
X
˙vp = 3
2
< J2(σ−X)−σy
η
>m s−X
J2(s−X)
α˙ = ˙vp
Ce mode`le e´lastoviscoplastique dit uniﬁe´ correspond au sche´ma rhe´ologique de la ﬁgure
(3.10).
Fig. 3.10: Mode`le e´lastoviscoplastique uniﬁe´ de type Norton-Hoﬀ
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Les essais TRR pre´sente´s pre´ce´demment sont exploite´s aﬁn de re´aliser l’identiﬁcation
des parame`tres de la fonte GLJ2 associe´s au mode`le uniﬁe´. Ces parame`tres correspondent
a` E, σy, H,m et η. Ils ont e´te´ identiﬁe´s pour chaque valeur de tempe´rature. En revanche,
on conside`re qu’ils ne de´pendent pas de la vitesse de de´formation. L’identiﬁcation est
re´alise´e sur un cycle stabilise´ ; les coeﬃcients correspondent donc au comportement sta-
bilise´ de la fonte.
Remarque 1 : Ce mode`le rhe´ologique ne prend pas en compte la diﬀe´rence de com-
portement de la fonte lorsqu’elle est sollicite´e en traction ou en compression. Certaines
e´tudes [46] montrent pourtant que la fonte, et plus particulie`rement la fonte a` graphite
lamellaire, a des modules de Young et surtout des limites d’e´lasticite´ diﬀe´rents en trac-
tion et en compression. Les essais TRR ont malheureusement e´te´ eﬀectue´s avec un rap-
port de charge R = min/max = 0 ; ils ne permettent donc pas de mettre en e´vidence
cette diﬀe´rence traction/compression. D’e´ventuelles modiﬁcations de mode´lisation pour-
ront eˆtre faites si les futures caracte´risations le justiﬁent, mais la de´marche reste la meˆme.
Remarque 2 : Avec ce choix de mode`le, les me´canisme de de´formation et d’endom-
magement sont de´couple´s. Sans ce de´couplage, il faudrait simuler toute la vie de la pie`ce. Il
faudra donc disposer d’une loi d’endommagement en fatigue associe´e a` un crite`re de ruine.
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3.1.4 Mode´lisation de l’endommagement
3.1.4.1 Contexte
D’apre`s la classiﬁcation des freinages ”normaux” propose´e dans la partie (3.1.2),
les disques peuvent subir de la fatigue oligocyclique (a` faible nombre de cycles) et/ou de
la fatigue polycyclique (a` grand nombre de cycles). Il faut donc disposer, pour chacune
des deux familles de comportement, de la de´ﬁnition d’une variable (ou de plusieurs) qui
quantiﬁe l’endommagement, d’un crite`re de fatigue et des caracte´ristiques du mate´riau
correspondant au crite`re en question.
Ces crite`res doivent tenir compte du contexte anisotherme et multiaxial du proble`me.
En eﬀet, comme l’analyse des phe´nome`nes physiques l’a montre´, le disque de frein subit
des cycles thermome´caniques complexes : la tempe´rature e´volue de fac¸on transitoire et les
champs me´caniques engendre´s dans le disque sont tridimensionnels. Cette multiaxialite´
est due aux eﬀets de structure et aux gradients thermome´caniques pre´sents dans le disque.
Enﬁn, les lois d’endommagement doivent eˆtre relativement simples, avec peu de va-
riables d’endommagement. Les parame`tres du mate´riau lie´s au crite`re de fatigue doivent
aussi eˆtre facilement identiﬁables par des essais simples.
3.1.4.2 Fatigue oligocyclique
Les premie`res e´tudes de structures me´talliques subissant de la fatigue oligocyclique a`
hautes tempe´ratures ont e´te´ entame´es dans les anne´es cinquante dans l’industrie ae´ronau-
tique. Le contexte e´tait celui de proble`mes uniaxiaux et isothermes. Ces e´tudes ont abouti
a` la proposition de lois relativement complexes avec beaucoup de parame`tres.
Viennent ensuite les travaux de Manson et Coﬃn (dans les industries ae´ronautique
et nucle´aire). Les proble`mes traite´s sont toujours uniaxiaux et isothermes mais les lois
propose´es sont plus simples. Leurs e´tudes ont montre´ que la fatigue plastique oligocyclique
(c’est-a`-dire celle qui est ge´ne´re´e par des cycles purement me´caniques) est due a` un cumul
de de´formations plastiques. Ainsi, les lois propose´es par Manson [63] et Coﬃn [19] sont
de la forme :
∆p.Nβ1R = c1
ou` ∆p est l’amplitude de de´formation plastique, NR le nombre de cycles a` rupture et β1
et c1 sont des parame`tres intrinse`ques au mate´riau. Ces derniers peuvent de´pendre de la
tempe´rature.
Pour prendre en compte l’inﬂuence de la fre´quence des cycles, qui a e´te´ mise en
e´vidence par de nombreux essais, Coﬃn [20] a propose´ une autre loi de fatigue oligocy-
clique :
∆p.(NRν
k−1)β2 = c2
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ou` ν est la fre´quence et β2 et c2 sont des parame`tres mate´riau.
La me´thode SRP (Strain Range Partitioning) propose´e par Manson et Halford [41]
a e´te´ de´veloppe´e pour les proble`mes anisothermes. Cependant, cette loi de fatigue reste
uniaxiale et ses restrictions ont e´te´ mises en e´vidence par Chaboche et al. [14].
Dans le proble`me du disque de frein, la tempe´rature balaie une gamme relativement
large : lors d’un freinage, elle peut varier de 20oC a` plus de 700oC. On ne peut plus
conside´rer que le contexte est isotherme. Or la notion d’amplitude de de´formations plas-
tiques utilise´e dans les crite`res cite´s pre´ce´demment n’est pas simplement ge´ne´ralisable aux
cas ou` la limite d’e´lasticite´ varie avec la tempe´rature. Une autre diﬃculte´ vient du fait que
les champs thermome´caniques induits dans le disque par les cycles de sollicitations sont
multiaxiaux. Ces crite`res ne peuvent donc pas s’appliquer au proble`me du frein. Il faut
donc disposer d’un crite`re qui soit a` la fois anisotherme et multiaxial. On de´sire e´galement
prendre en compte les trois parame`tres les plus inﬂuents sur le comportement en fatigue,
qui sont [16] :
• la tempe´rature ;
• la vitesse de de´formation ;
• la contrainte moyenne ou la de´formation moyenne des cycles.
On note toutefois que, d’apre`s Chaboche et al. [15], l’inﬂuence des contraintes
moyennes est bien plus importante que celle des de´formations moyennes.
Le crite`re de fatigue oligocyclique qui semble le mieux adapte´ au proble`me du disque
de frein est celui propose´ par Charkaluk [16][17][18][82]. Il repose sur la notion d’e´nergie
me´canique dissipe´e par cycle. Celle-ci permet de :
• s’aﬀranchir de la de´ﬁnition d’une amplitude de de´formation plastique en re´gime
anisotherme ;
• tenir compte des cycles de contraintes ;
• conside´rer des chargements multiaxiaux ;
• prendre en compte les variations de vitesse de de´formations.
Le lien entre l’e´nergie me´canique dissipe´e et l’endommagement peut s’e´laborer de la
fac¸on suivante : des essais en thermographie infra-rouge eﬀectue´s par Luong et Dang Van
[58] ont montre´ que, pour une e´prouvette sollicite´e cycliquement avec une amplitude de
chargement croissante, la limite d’endurance correspond a` une discontinuite´ de la courbe
de l’e´le´vation de la tempe´rature en fonction du nombre de cycles. Ils ont donc conclu
que la limite d’endurance correspond a` un changement de nature de dissipation d’e´nergie.
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L’initiation de ﬁssure serait donc lie´e au cumul d’une e´nergie emmagasine´e dans la struc-
ture, qui atteint une certaine valeur critique.
Dans un proble`me uniaxial, la densite d’e´nergie me´canique dissipe´e par cycle s’e´crit :
∆W =
∫
cycle
σ.˙p dt
Puisque le terme relie´ aux de´formations e´lastiques s’annule sur un cycle ferme´, cette
densite´ d’e´nergie s’e´crit ausi :
∆W =
∫
cycle
σ.˙ dt
Cette expression est facilement ge´ne´ralisable aux cas tridimensionnels :
∆W =
∫
cycle
σ : ˙ dt =
∫
cycle
σ : ˙p dt
Cette densite´ d’e´nergie est exprime´e en J/mm3. On remarque que cette grandeur permet
de prendre en compte les eﬀets de la vitesse de de´formation et de la tempe´rature par le
biais des contraintes. En revanche, la valeur des contraintes moyennes n’est pas prise en
compte.
Le crite`re de fatigue oligocyclique s’e´crit alors de la fac¸on suivante :
∆wsat ∗Nγr = c
ou`


∆wsat est la densite´ d’e´nergie me´canique dissipe´e sur un cycle repre´sentatif
du comportement cyclique de la structure e´tudie´e ;
Nr est le nombre de cycles a` rupture ;
γ et c sont des constantes du mate´riau.
Les essais de fatigue montrent que les courbes d’e´volution du comportement cyclique
du mate´riau ont la forme des courbes pre´sente´es dans le sche´ma (3.11). Le mate´riau su-
bit d’abord un durcissement ou un adoucissement rapides, puis l’e´volution devient lente.
Les travaux de Charkaluk montrent que l’e´nergie calcule´e pour le cycle correspondant au
nombre Nsat donne une e´valuation suﬃsamment pre´cise du comportement cyclique du
mate´riau. Le nombre de cycles a` rupture est de´ﬁni de la fac¸on suivante (ﬁgure 3.12) : on
trace une droite paralle`le a` celle qui est tangente a` la partie de la courbe dite stabilise´e,
a` 10% en dessous de cette dernie`re. Le point d’intersection entre cette seconde droite et
la courbe de contrainte de´ﬁnit le point de rupture. Cette de´ﬁnition est bien suˆr conven-
tionnelle. Elle repre´sente ne´anmoins bien le changement de re´gime de fonctionnement de
la structure.
Des essais de fatigue eﬀectue´s sur de la fonte GLJ2 ont permis de de´terminer
les coeﬃcients γ et c relatifs au mate´riau. Ces essais consistent en des cycles de trac-
tion/compression re´pe´te´s jusqu’a` la rupture des e´prouvettes. Les tests ont e´te´ mene´s a`
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Fig. 3.11: Evolution du comportement cyclique du mate´riau
Fig. 3.12: De´ﬁnition du nombre de cycles a` rupture
tempe´rature constante (20oC, 300oC, 400oC, 500oC et 700oC). Pour chaque tempe´rature,
trois diﬀe´rents niveaux de de´formation ont e´te´ impose´s, aﬁn de viser trois nombres de
cycles a` rupture diﬀe´rents (Nr  500, Nr  5 000 et Nr  15 000).
3.1.4.3 Fatigue polycyclique
3.1.4.4 Contexte et historique
C’est sous l’impulsion des industries me´caniques que les premiers travaux en fatigue
a` grand nombre de cycles ont de´marre´. En eﬀet, la fatigue des structures est le mode
principal de rupture des pie`ces me´talliques qui sont soumises a` des chargements re´pe´te´s.
A la suite d’un accident ferroviaire (accident de Versailles en 1842), Wo¨hler a aborde´
le phe´nome`ne en 1860, en analysant le comportement d’e´prouvettes sollicite´es en ﬂexion
alterne´e. Apre`s une se´rie d’essais, il a pu e´tablir ce qu’on appelle les courbes S-N ou encore
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les courbes de Wo¨hler (ﬁgure 3.13). Sur ces courbes, l’amplitude des cycles de contraintes
(σa) est repre´sente´e en fonction du nombre de cycles avant rupture (N). Cette amplitude
tend vers une valeur asymptotique lorsque le nombre de cycles devient tre`s e´leve´ (au dela`
de 107). Cette limite (σe) est appele´e limite d’endurance du mate´riau.
Gerber (1874) ainsi que Goodman et Haigh (1899) ont ensuite e´tudie´ l’inﬂuence de
la valeur moyenne des contraintes sur le comportement en fatigue des mate´riaux. La ﬁ-
gure (3.14) montre que lorsque cette dernie`re augmente (c’est-a`-dire lorsque le rapport de
charge R = σmin
σmax
augmente), la valeur de l’amplitude de contrainte associe´e a` un nombre
de cycles donne´ diminue. Les diagrammes pre´sente´s dans la ﬁgure (3.15) re´sument les
re´sultats expe´rimentaux de diﬀe´rentes e´tudes (σe de´signe la limit d’endurance pour un
chargement alterne´, σo la limite d’e´lasticite´ en traction et σu la limite de rupture). On a
vu alors apparaˆıtre diverses lois empiriques, comme celles de Basquin (1910), de Gough
et Pollard (1926) ou encore de Nashihara-Kawamoto (1941).
Fig. 3.13: Courbe de Wo¨hler
Fig. 3.14: Inﬂuence de la contrainte moyenne sur les courbes de Wo¨hler
111
Fig. 3.15: Inﬂuence de la contrainte moyenne sur la limite d’endurance
De nombreux accidents ont toutefois montre´ la tre`s grande insuﬃsance de ces lois
empiriques. On peut par exemple citer les de´faillances de deux COMET dues a` des ﬁs-
sures de fatigue amorce´es dans leur fuselage en 1950. Un Boeing 747 de la Japan Airlines
s’est e´crase´ en 1985 a` la suite d’apparition de ﬁssures au niveau des rivets de la coque
arrie`re du fuselage. Un autre accident d’un Boeing a eu lieu a` Amsterdam en 1993, suite a`
des proble`mes de fatigue. Il est donc vite apparu ne´cessaire de disposer de crite`res de fa-
tigue qui puissent pre´dire ces phe´nome`nes catastrophiques. Ceux-ci surviennent dans des
structures complexes et multidimensionnelles. Les lois doivent donc prendre en compte ce
contexte multidirectionnel.
Nous commencerons par rappeler brie`vement les principaux crite`res de fatigue poly-
cyclique. Ils suivent une approche dite macroscopique. L’approche me´soscopique de Dang
Van, qui est celle qui semble la mieux adapte´e aux proble`mes de la me´canique automo-
bile, est ensuite de´taille´e. Enﬁn, nous proposerons une extension anisotherme du crite`re
de Dang Van (et de la version propose´e par Papadopoulos).
3.1.4.5 Crite`res de fatigue polycycliques
base´s sur une approche macroscopique
Les observations expe´rimentales ont montre´ l’inﬂuence de l’amplitude des contraintes
et de leur valeur moyenne sur le comportement en fatigue des mate´riaux. Deux autres
parame`tres se sont e´galement re´ve´le´s importants : la contrainte de cisaillement et la
contrainte normale. Deux types de crite`re sont apparus. Les premiers sont dits de type
plan critique. Ils se pre´sentent sous la forme d’une fonction des quantite´s cite´es ci-dessus,
e´value´es pour un plan de cisaillement suppose´ critique. Leur de´marche est la suivante :
• on choisit un plan critique ;
• on calcule les grandeurs inﬂuantes :
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τa l’amplitude de cisaillement
τm la valeur moyenne du cisaillement
Na l’amplitude des contraintes normales
Nm la valeur moyenne des contraintes normales.
• on propose un crite`re de la forme f(τa, τm,Na,Nm) < 0.
Parmi les crite`res de type plan critique, on cite les plus re´pandus :
Crite`re de Findley
• Le plan critique n∗(φ∗, θ∗) est de´termine´ par :
max
φ,θ
{
τa(φ, θ) + a Nmax(φ, θ)
}
• Le crite`re s’e´crit :
τa(φ
∗, θ∗) + a Nmax(φ∗, θ∗) ≤ b
ou` a et b sont des parame`tres du mate´riau.
Crite`re de Matake
• Le plan critique n∗(φ∗, θ∗) est de´termine´ par :
max
φ,θ
{
τa(φ, θ)
}
• Le crite`re s’e´crit :
τa(φ
∗, θ∗) + a Nmax(φ∗, θ∗) ≤ b
ou` a et b sont des parame`tres du mate´riau.
D’autres crite`res existent, comme ceux de Stulen-Cummings, de Mc Diarmid ou de
Socie.
Les autres crite`res reposent sur des invariants de contraintes. Les plus connus des
crite`res sont ceux de Sines et de Crossland.
Crite`re de Sines
√
J2,a + a Pm ≤ b
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

J2,a est l’amplitude de l’invariant J2 ;
Pm est la valeur moyenne de la pression hydrostatique ;
a et b sont des caracte´ristiques du mate´riau.
Si fo est la limite d’endurance du mate´riau en ﬂexion re´pe´te´e et t la limite en torsion
alterne´e, les expressions de a et b sont : b = t ; a = t − fo/
√
3
fo/
√
3
Crite`re de Crossland
√
J2,a + a Pmax ≤ b


J2,a est l’amplitude de l’invariant J2 ;
Pmax est la valeur maximale sur le cycle de la pression hydrostatique ;
a et b sont des caracte´ristiques du mate´riau.
Si f est la limite d’endurance du mate´riau en ﬂexion alterne´e et t la limite en torsion
alterne´e, les expressions de a et b sont : b = t ; a = t − f/
√
3
f/3
D’autres crite`res existent, comme ceux de Deperrois, de Marin, de Kakuno et Ka-
wada ou encore de De Freitas.
3.1.4.6 Approche me´soscopique de Dang Van
La fatigue a` grand nombre de cycles est un phe´nome`ne qui apparaˆıt alors meˆme
que le mate´riau a un comportement macroscopique e´lastique. En fait, bien qu’aucune
de´gradation ne soit de´tecte´e a` l’e´chelle macroscopique, les observations a` l’e´chelle me´sosco-
pique montrent que la fatigue est un phe´nome`ne de´butant au niveau des grains, par des
modiﬁcations structurales et des apparitions de bandes de glissement localise´es dans les
grains les plus de´favorablement oriente´s. La particularite´ des crite`res de non-amorc¸age
propose´s par Dang Van et al. [27][28][30] est de porter sur les grandeurs e´value´es a` l’e´chelle
me´soscopique. Les principales e´tapes de leur e´laboration sont :
• de´termination des contraintes macroscopiques e´lastiques ou adapte´es (hypothe`se
d’adaptation macroscopique) ;
• passage macro-me´so permettant de de´terminer les contraintes me´soscopiques a` partir
des contraintes macroscopiques ;
• postulat d’un crite`re local de fatigue portant sur les contraintes me´soscopiques a`
l’e´tat adapte´, et reformulation en fonction des contraintes macroscopiques.
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(i) Passage macro-me´so
La relation qui lie les quantite´s me´caniques macroscopiques et me´soscopiques est
diﬃcile a` e´tablir car il faudrait connaˆıtre pre´cise´ment les proprie´te´s morphologiques et
me´caniques du mate´riau a` l’e´chelle me´soscopique. En s’appuyant sur des hypothe`se sim-
pliﬁcatrices, diﬀe´rentes relations ont e´te´ propose´es par Sach, Taylor ou Kro¨ner. Nous
choisissons d’adopter le mode`le de Lin-Taylor dont les hypothe`ses sont les suivantes :
• le grain est conside´re´ comme une inclusion dans une matrice e´lastique inﬁnie ;
• la matrice impose sa de´formation au grain ;
• le grain et la matrice sont isotropes et posse`dent les meˆmes caracte´ristiques e´lastiques.
La relation de passage des contraintes macroscopiques Σ(M, t) au point M (qui est
un Volume Ele´mentaire Repre´sentatif) aux contraintes me´soscopiques σ(M, t,m) au point
m appartenant au V.E.R. s’e´crit sous la forme :
σ(M,m, t) = Σ(M, t) + ρ(M,m, t).
ρ, le champ de contraintes re´siduelles me´soscopiques, est relie´ au champ de de´formations
plastiques me´soscopiques par : ρ = −2µp
Fig. 3.16: Passage de l’e´chelle macroscopique a` l’e´chelle me´soscopique
(ii) Adaptation
On dit qu’une structure soumise a` un chargement variable dans le temps s’adapte
lorsque sa re´ponse asymptotique est e´lastique. Autrement dit, il y a adaptation si en tout
point la de´formation permanente et l’e´crouissage tendent vers des valeurs ﬁxes et l’e´nergie
dissipe´e reste borne´e quand le temps t tend vers l’inﬁni.
Le premier the´ore`me d’adaptation statique donnant une condition suﬃsante d’adap-
tation a e´te´ e´tabli par Melan et pre´cise´ par Koiter [52] dans le cas des mate´riaux parfai-
tement plastiques. Il a ensuite e´te´ ge´ne´ralise´ par plusieurs auteurs au cas des mate´riaux
e´crouissables. Il repose sur la de´termination de la solution purement e´lastique σEL(M, t)
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et sur la recherche d’un champ de contrainte auto-e´quilibre´ ρ(M) ainsi que de variables
d’e´crouissage cine´matique α(M) et isotrope κ(M) inde´pendants du temps qui ve´riﬁent :
∃T, ∀M, ∀t > T, f(σEL(M, t)− ρ(M),α(M), κ(M)) < 0 (3.1)
ou` f(σ,α, κ) ≤ 0 de´ﬁnit le domaine d’e´lasticite´ du mate´riau.
Ces conditions imposent au champ ρ de respecter l’e´quilibre global avec des sol-
licitations nulles, ce qui rend sa recherche assez diﬃcile. Une condition locale, donc de
ve´riﬁcation plus facile, a e´te´ propose´e par Mandel et al [62]. Elle s’applique dans le cas ou`
les coeﬃcients e´lastiques sont constants et l’espace des contraintes est de dimension ﬁnie.
Elle s’e´nonce comme suit :
s’il existe un champ de contraintes σ∗(M) inde´pendant du temps t, tel que :
∃T, ∀M et ∀t > T, g(σEL(M, t)− σ∗(M)) < k(κs) (3.2)
ou` la fonction de charge est de´ﬁnie par f(σ,α, κ) = g(σ −α)− k(κ)
et κs est la plus grande valeur de κ compatible avec l’hypothe`se des petites
de´formations ;
si ce champ est proche d’un champ auto-e´quilibre´ ρs et si M : (ρs − ρ0)
est petit (M matrice des complaisances e´lastiques, ρ0 champ des contraintes
re´siduelles initiales)
alors il y a adaptation par petites de´formations.
L’ine´quation (3.2) est e´quivalente a` la condition
inf
σ1
sup
t
{
√
g[σEL(M, t)− σ1]} < k(κs) (3.3)
Pour un mate´riau de type Mises dont la fonction de charge est :
f(σ, Cp) =
√
1
2
[dev(σ)− Cp] : [dev(σ)− Cp]− k(κ)
La condition d’adaptation (3.3) s’e´crit :
k∗ = inf
σ1
sup
t
{ 1√
2
‖ dev(σEL(M, t))− dev(σ1) ‖} < k(κs) (3.4)
Autrement dit, il y a adaptation si le rayon
√
2k∗ de la plus petite hypersphe`re
circonscrite au trajet du de´viateur des contraintes e´lastiques est infe´rieur a`
√
2k(κs). On
obtient ainsi une condition locale d’adaptation particulie`rement facile a` mettre en œuvre
nume´riquement.
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(iii) Crite`res de fatigue et reformulation
Le crite`re de fatigue porte sur les contraintes me´soscopiques e´value´es lorsque l’adap-
tation est atteinte. Elles peuvent eˆtre de´termine´es graˆce aux relations de Lin-Taylor ainsi
qu’a` la condition d’adaptation locale :{
σ(t) = Σ(t) + ρ
p(t) = 1
3
tr(σ(t)) = 1
3
tr(Σ(t)) = P(t)
ρ de´signe le champ de contraintes re´siduelles me´soscopiques a` l’e´tat adapte´ ; il est
alors inde´pendant du temps. En supposant que la limite de fatigue correspond a` la limite
d’adaptation, on choisit le champ ρ comme le centre de la plus petite hypersphe`re cir-
conscrite au trajet du de´viateur des contraintes macroscopiques.
La condition d’endurance illimite´e en un point m est alors e´crite sur le cycle stabilise´
de contrainte de pe´riode T, sous la forme :
h(σ(m, t), t ∈ [0, T ]) < 0
Les observations expe´rimentales montrent le roˆle pre´ponde´rant du cisaillement et
l’inﬂuence (be´ne´ﬁque en compression, ne´faste en traction) de la pression hydrostatique
sur le comportement en fatigue. La fonction h doit en rendre compte.
Dans l’une des premie`res formulations du crite`re de Dang Van, la fonction h pro-
pose´e est :
h(σ) = max
n
max
t
{τ(n, t) + adP(t) − bd} (3.5)
ou` n de´signe la normale a` la facette conside´re´e et ad et bd sont des constantes ca-
racte´ristiques du mate´riau.
On peut s’aﬀranchir de la maximisation sur n, en conside´rant la cission me´soscopique
maximale donne´e par la plus grande des demi-diﬀe´rences des valeurs principales du
de´viateur des contraintes. Le crite`re pre´ce´dent (3.5) s’e´crit alors :
max
t
{τ(t) + adP(t) − bd} < 0 (3.6)
Une version modiﬁe´e du crite`re de Dang Van est :
max
t
{τ(t)} + adPmax − bd < 0 (3.7)
On propose une e´criture en fonction des contraintes macroscopiques de cette dernie`re
formulation du crite`re de Dang Van :
Proposition 1 Le crite`re modiﬁe´ de Dang Van (3.7) exprime´ en fonction des contraintes
macroscopiques est :
min
ΣT
{max
t
‖ τ [Σ(t) − ΣT ] ‖} − bd + adPmax < 0 (3.8)
ou` τ [Σ] est la cission maximale induite par Σ.
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Le crite`re de Papadopoulos [73] repose e´galement sur une approche me´soscopique
de la fatigue. Il est exprime´ en fonction des contraintes macroscopiques sous la forme :
min
ST
max
t
1√
2
{‖ S(t)− ST ‖} − bp + apPmax < 0 (3.9)
ou` ap et bp sont des constantes caracte´ristiques du mate´riau, et S est le de´viateur de Σ.
Ce crite`re correspond a` la fonction h suivante :
h(σ) =
1√
2
max
t
{‖ dev(σ(t)) ‖} − bp + apPmax (3.10)
3.1.4.7 Proposition d’une extension anisotherme du crite`re de Dang Van
L’approche macro-me´so de´veloppe´e par Dang Van en fatigue polycyclique des me´taux
a conduit a` la formulation de crite`res largement utilise´s dans l’industrie me´canique pour
la pre´diction sur structure de l’amorc¸age de ﬁssure de fatigue dans les cas isothermes.
En re´alite´, ces crite`res peuvent aussi s’appliquer dans les proble`mes de pie`ces soumises
a` des chargements thermiques lorsque les variations de tempe´rature inﬂuent peu sur les
caracte´ristiques du comportement en fatigue des mate´riaux constitutifs. Cependant pour
des structures me´talliques comme les moteurs, les re´acteurs ou les freins, les chargements,
tant me´caniques que thermiques, produisent des e´carts de tempe´rature assez importants
pour que le comportement en fatigue du mate´riau en soit aﬀecte´. Cette inﬂuence doit eˆtre
prise en compte pour toute pre´diction ﬁable de la tenue de ces structures. En utilisant
l’approche multi-e´chelle pre´sente´e pre´ce´demment, nous proposons une extension aniso-
therme des crite`res de fatigue polycyclique. Fonde´e sur la de´marche classique de Dang
Van, elle utilise un the´ore`me local d’adaptation anisotherme e´tabli par Mandel et al. [62],
pour aboutir naturellement a` une ge´ne´ralisation des crite`res classiques isothermes. Des
exemples simples ont e´te´ traite´s mais ils ne sont pas de´crits ici. On peut trouver leurs
descriptions dans les articles [61, 67] ou dans les annexes D.
Des essais de fatigue sur e´prouvettes en fonte GLJ2 ont e´te´ re´alise´s aﬁn de ve´riﬁer
l’inﬂuence de la tempe´rature sur les limites d’endurance du mate´riau. Ces tests ont e´te´
eﬀectue´s au laboratoire LMPM de l’ENSMA de Poitiers. Diﬀe´rentes tempe´ratures ont e´te´
impose´es : T ∈ {20oC; 300oC; 400oC; 600oC}. Deux rapports de charge ont e´te´ e´tudie´s :
R ∈ {0, 1;−1}. Pour chaque couple (T,R), on a impose´ 5 niveaux de contraintes diﬀe´rents
pour l’e´tablissement de la courbe de Wo¨hler. Chaque niveau de contraintes a e´te´ teste´
5 fois, aﬁn d’estimer la dispersion des re´sultats. La bute´e des essais e´tait ﬁxe´e a` 2.107
cycles. L’analyse de tous les essais (ﬁgure 3.17) montre que les limites d’endurance restent
d’abord constantes lorsque la tempe´rature est en dessous de 400oC. Elles chutent aux
alentours de 500oC. Sachant qu’un disque de frein voit sa tempe´rature s’e´lever jusqu’a`
plus de 700oC, une extension du crite`re du Dang Van semble tout a` fait ne´cessaire.
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Fig. 3.17: Courbes de Wo¨hler de la fonte GLJ2 en fonction de la tempe´rature, pour
R = −1
On se place donc dans le cas d’un chargement variable anisotherme. On suppose
que seuls la limite d’e´lasticite´ et les limites d’endurance du mate´riau de´pendent de la
tempe´rature (les modules d’e´lasticite´ du mate´riau sont, quant a` eux, suppose´s constants).
La condition locale d’adaptation pour un mate´riau de type von Mises a` e´crouissage
cine´matique line´aire et isotrope devient [62] :
inf
dev(σ1)
sup
t
{ 1√
2
‖ dev(σEL(M, t))− dev(σ1) ‖ − k∗s(T (M, t))} < 0 (3.11)
Il apparaˆıt que le crite`re e´crit sous la forme (3.6) n’est plus compatible avec l’e´criture
anisotherme de la condition d’adaptation (3.11). La limite k∗s(T (M, t)) de´pend maintenant
de la tempe´rature T et donc du temps t. De plus le cisaillement τ(t) apparaissant dans
le crite`re (3.6) est calcule´ a` partir d’un centre ρ∗ qui n’a plus de sens en anisotherme.
En revanche, en partant des expressions des crite`res isothermes e´crites en fonction des
grandeurs macroscopiques (3.8,3.9), des extensions cohe´rentes de ces crite`res en fatigue
polycyclique anisotherme peuvent eˆtre propose´es.
On rappelle que dans le cas d’un chargement isotherme, la version modiﬁe´e du crite`re
de Dang Van est :
min
ST
{max
t
‖ τ [S(t)− ST ] ‖} − bd + adPmax < 0
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Proposition 2 Dans le cas d’un chargement anisotherme, une extension naturelle du
crite`re de fatigue de Dang Van est :
min
ST
{
max
t
[ ‖ τ [S(t)− ST ] ‖
βd(T (t))
− 1 ]}+max
t
{
αd(T (t))P (t)
}
< 0 (3.12)
ou` αd(T ) et βd(T ) sont des fonctions caracte´ristiques du mate´riau.
La de´termination des fonctions αd(T ) et βd(T ) peut se faire a` partir des limites
d’endurance en ﬂexion alterne´e f(T ) et en torsion alterne´e w(T ) e´value´es sur des essais
eﬀectue´s a` diﬀe´rentes tempe´ratures T constantes. On obtient ainsi :
βd(T ) = w(T )
αd(T ) = (w(T )− f(T )
2
)/(w(T )
f(T )
3
)
Proposition 3 Dans le cas d’un chargement anisotherme, une extension naturelle du
crite`re de fatigue de Papadopoulos est :
1√
2
min
ST
{
max
t
[ ‖ S(t)− ST ‖
βp(T (t))
− 1 ]}+max
t
{
αp(T (t))P (t)
}
< 0 (3.13)
ou` αp(T ) et βp(T ) sont des fonctions caracte´ristiques du mate´riau.
Comme pour le crite`re pre´ce´dent, les fonctions αp(T ) et βp(T ) s’expriment en fonc-
tion de f(T ) et w(T ) :
βp(T ) = w(T )
αp(T ) = (w(T )− f(T )√
3
)/(w(T )
f(T )
3
)
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3.2 Application nume´rique
3.2.1 Introduction
Il s’agit a` pre´sent de ve´riﬁer l’applicabilite´ des me´thodes nume´riques de´veloppe´es (al-
gorithme T.R.C., algorithme stationnaire, calcul des variables d’endommagement pour la
fatigue oligocyclique et la fatigue polycyclique) au proble`me du disque de frein automobile.
Les me´thodes doivent permettre de pre´dire les re´ponses thermome´caniques d’un disque
soumis a` un freinage donne´ avec des temps de calcul compatibles avec les exigences des bu-
reaux d’e´tude. Ainsi, le but de cette partie est d’e´valuer les grandeurs thermome´caniques
d’un disque de frein (tempe´rature, contraintes, de´formations, de´formations permanentes,
variables d’endommagement) et leurs variations au cours d’un freinage et de les confronter
a` des mesures sur structure. On pre´sentera donc des calculs de disque avec des donne´es
relatives a` des essais qui ont e´te´ re´alise´s sur un banc dynamome´trique. Les conditions de
simulation expe´rimentale ne sont pas force´ment celles d’un disque sur ve´hicule re´el mais
les mesures sont plus faciles a` re´aliser sur un tel dispositif et les conditions aux limites sont
plus aise´ment controˆle´es. De meˆme, les cycles impose´s au disque ne sont pas force´ment
repre´sentatifs d’une vie de disque de frein mais l’objectif est simplement de montrer que
les me´thodes nume´riques utilise´es permettent une pre´diction des phe´nome`nes.
3.2.2 Description du proble`me
3.2.2.1 Description du disque
L’e´tude porte sur un disque de frein plein en fonte grise GL (a` graphite lamellaire).
Il s’agit du disque M49 (266*13 no9617725180) qui e´quipe certaines versions du ve´hicule
Citroe¨n Berlingo (ﬁg. 3.18). Le disque est constitue´ d’un anneau plein avec deux pistes
de frottement, d’un bol qui est ﬁxe´ sur le moyeu et sur lequel est ﬁxe´e la jante et d’un
raccordement entre les pistes et le bol. Ce raccordement est ne´cessaire car l’anneau et la
partie du bol qui est ﬁxe´e au moyeu ne sont pas sur un meˆme plan pour des questions
d’encombrement et de logement des plaquettes et de l’e´trier. La jonction entre le bol et
les pistes est souvent usine´e en forme de gorge pour limiter le ﬂux de chaleur issu des
pistes vers le bol aﬁn d’e´viter un e´chauﬀement excessif de la jante et du pneumatique.
Les pistes de frottement sont dites exte´rieures quand elles se situent du coˆte´ de la jante
et inte´rieures quand elles se situent du coˆte´ de l’essieu (ﬁg. 3.18).
Le rayon exte´rieur du disque est Re = 133 mm et le rayon inte´rieur des pistes de
frottement est Ri = 86, 5 mm. L’e´paisseur des pistes est e = 13 mm.
Le disque est mode´lise´ par un maillage tridimensionnel, compose´ de 9 440 hexae`dres
et de 11 520 noeuds. Ce maillage a e´te´ obtenu par re´volution d’une section 2D dont la
discre´tisation est repre´sente´e dans la ﬁgure (3.19). Elle est constitue´e de 236 quadrilate`res.
On note que le maillage est raﬃne´ dans les zones qui sont critiques (la gorge du raccorde-
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Fig. 3.18: Le disque plein M49
ment) et dans l’e´paisseur des pistes de frottement puisque les e´tudes ante´rieures montrent
que les gradients thermiques sont tre`s e´leve´s dans cette direction. L’e´paisseur des e´le´ments
se trouvant a` la surface de frottement est emin = 1, 8 mm. Les e´le´ments 3D sont dispose´s
en 40 sections angulaires (ﬁgure 3.20). La plus petite section est de 5o et la plus large
est de 15o. On remarque donc que la discre´tisation angulaire est irre´gulie`re. Cela per-
met de mieux e´valuer les gradients thermome´caniques dans la zone la plus charge´e (qui
se trouve sous les plaquettes) et de diminuer le nombre de degre´s de liberte´ en maillant
plus grossie`rement dans les autres zones. On rappelle que cette irre´gularite´ de maillage est
une possibilite´ oﬀerte par les algorithmes eule´riens de´veloppe´s et de´crits dans la partie (2).
Fig. 3.19: Maillage d’une section 2D du disque plein
Fig. 3.20: Maillage 3D du disque plein
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3.2.2.2 Description du banc dynamome´trique
Les essais ont e´te´ re´alise´s sur un banc dynamome´trique, aﬁn de permettre un bon
controˆle et une bonne reproductibilite´ des conditions d’essais. On rappelle que le but re-
cherche´ est la validation des me´thodes de calcul par des comparaisons calculs/essais et
non la reproduction exacte des conditions de freinage sur ve´hicule et sur route.
Le banc dynamome´trique a` inertie (ﬁgure 3.21) se compose de :
• un arbre moteur entraˆıne´ par un moteur e´lectrique dont la vitesse peut eˆtre variable ;
• des volants d’inerties ﬁxe´s sur l’arbre moteur qui permettent de varier l’inertie du
banc ;
• le disque de frein ;
• une partie ﬁxe sur laquelle est attache´ l’e´trier ;
• un mesureur de couple qu’on interpose entre l’e´trier et la partie ﬁxe du banc.
L’inertie du banc est I = 57 kg.m2, ce qui correspond a` celle du ”Citroe¨n Berlingo”.
Le disque est dispose´ dans une enceinte dans laquelle est injecte´ un ﬂux d’air paralle`le a`
l’axe du banc. La vitesse du ﬂux d’air est V = 27 ms−1. L’enceinte est un paralle´pipe`de de
profondeur 270 mm, de largeur 470 mm et de hauteur 470 mm. Cette ventilation permet
de maintenir la tempe´rature environnant le disque autour d’une valeur de 25oC.
Les plaquettes qui ont e´te´ utilise´es sont des plaquettes ”Ferrodo 769”. L’e´trier est le
”Lucas C54”, qui est de type coulissant (cf. chapitre 1.2.2). Le piston a un diame`tre e´gal
a` 54 mm.
Fig. 3.21: Banc dynamome´trique de Federal Mogul
123
Fig. 3.22: Disque a` l’inte´rieur de l’en-
ceinte
Fig. 3.23: Disque instrumente´
3.2.2.3 Description des freinages
Les freinages e´tudie´s sont des freinages d’arreˆt. Le disque tourne avec une vitesse
initiale ωo pre´de´ﬁnie ; il est ensuite soumis a` une pression hydraulique constante P jusqu’a`
ce que sa vitesse devienne nulle. Trois diﬀe´rents freinages ont e´te´ simule´s, avec une meˆme
vitesse ve´hicule initiale Vo et trois pressions de piston diﬀe´rentes. Le rayon de roue est
Rroue = 27, 3 cm, ce qui permet de calculer la vitesse de rotation initiale en fonction de
la vitesse ve´hicule. Les donne´es sont re´capitule´es dans le tableau suivant :
Freinage (a) Vo = 150 km/h wo = 154, 7 rad.s
−1 P = 15 bars
Freinage (b) Vo = 150 km/h wo = 154, 7 rad.s
−1 P = 30 bars
Freinage (c) Vo = 150 km/h wo = 154, 7 rad.s
−1 P = 80 bars
Aﬁn de ve´riﬁer la re´pe´titivite´ des essais et de permettre la re´alisation de diﬀe´rentes
mesures, ces essais ont e´te´ simule´s 4 fois. Entre deux freinages, 10 petits freinages dits de
reconditionnement ont e´te´ programme´s aﬁn de retrouver un e´tat de disque ”homoge`ne”.
Ces freinages de reconditionnement sont des freinages a` faible pression. La tempe´rature
initiale du premier freinage de la se´rie est To = 25
oC. Les autres freinages n’ont de´marre´
qu’apre`s les freinages de reconditionnement et un certain temps de refroidissement du-
rant lequel la tempe´rature du disque de´croˆıt en dessous de T = 40oC. Le tableau (3.14)
re´capitule l’ordre des essais re´alise´s.
La se´rie de freinages que nous avons essentiellement simule´e est le nume´ro (c). La
tempe´rature initiale du disque dans les calculs est To = 40
oC. Il faut donc eﬀectuer les
corre´lations calculs/essais avec les re´sultats des mesures (3c),(4c) et (5c). La dure´e du
freinage est ∆t = 5, 09s.
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Freinage (2a) axe 1
10 freinages de reconditionnement
Freinage (2b) axe 1
10 freinages de reconditionnement
Freinage (2c) axe 1
10 freinages de reconditionnement
Freinage (3a) axe 1
10 freinages de reconditionnement
Freinage (3b) axe 1
10 freinages de reconditionnement
Freinage (3c) axe 1
10 freinages de reconditionnement
Freinage (4a) axe 2
10 freinages de reconditionnement
Freinage (4b) axe 2
10 freinages de reconditionnement
Freinage (4c) axe 2
10 freinages de reconditionnement
Freinage (5a) axe 3
10 freinages de reconditionnement
Freinage (5b) axe 3
10 freinages de reconditionnement
Freinage (5c) axe 3
(3.14)
3.2.2.4 Description des techniques de mesure
Mesure de tempe´rature
La tempe´rature a e´te´ mesure´e graˆce a` deux types de moyen d’acquisition :
• un thermocouple frottant place´ face a` la piste inte´rieure du disque, diame´tralement
oppose´ au centre des plaquettes. Il est situe´ au centre de la piste, c’est-a`-dire a` un
rayon Rthermocouple = 110 mm ;
• un pyrome`tre avec 8 capteurs optiques place´s face a` la piste exte´rieure du disque. 4
capteurs sont situe´s avant les plaquettes a` 40o du centre des plaquettes (ils donnent la
tempe´rature du disque avant le passage sous les plaquettes) ; les 4 autres sont situe´s
apre`s les plaquettes a` 40o du centre des plaquettes (ils donnent la tempe´rature du
disque apre`s le passage sous les plaquettes). La fre´quence d’acquisition du pyrome`tre
est de 60 mesures par tour de disque.
La position exacte des capteurs est re´capitule´e dans la ﬁgure (3.24) et le tableau
(3.15).
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Fig. 3.24: Positionnement des capteurs thermiques
rayon capteur avant plaquettes capteur apre`s plaquettes
R = 91, 25 mm PRE 1 POST 1
R = 103, 75 mm PRE 2 POST 2
R = 116, 25 mm PRE 3 POST 3
R = 128, 75 mm PRE 4 POST 4
(3.15)
Le choix des techniques de mesure est dicte´ par diﬀe´rents crite`res :
• le couˆt et la simplicite´ d’utilisation ;
• la gamme de tempe´rature devant eˆtre balaye´e ;
• la pre´cision des mesures ;
• la richesse d’informations recueillies.
Le thermocouple frottant est le moyen de mesure le moins cher et le plus simple a`
utiliser. En eﬀet, il est simplement pose´ face au disque et ne ne´cessite aucun usinage de
disque, contrairement aux thermocouples qui sont noye´s dans la masse. Comme il est ﬁxe,
il peut eˆtre directement relie´ a` un syste`me d’acquisition. L’inconve´nient principal de cette
me´thode est qu’elle ne permet de mesurer la tempe´rature qu’a` une position ge´ome´trique
donne´e. De plus, les mesures ne sont valides que si la tempe´rature ne de´passe pas un seuil
proche de 300oC/350oC. Le thermocouple frottant ne permet donc pas de mesurer les
tempe´ratures maximales atteintes par le disque. Comme l’a souligne´ Eisengraber [38], le
temps de re´ponse des thermocouples frottants est lent. Cela a pour conse´quence que si
les variations de tempe´rature sont rapides, les mesures eﬀectue´es sont totalement fausses.
La courbe (3.25) illustre la diﬀe´rence de mesures obtenues avec un thermocouple frottant
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ou avec un thermocouple embarque´. La courbe (a) donne les tempe´ratures mesure´es par
les deux types de thermocouple, pour un freinage long a` vitesse constante. La monte´e en
tempe´rature est relativement lente et les deux thermocouples donnent des valeurs assez
proches. La courbe (b) correspond a` un freinage d’arreˆt avec une pression de 40 bars.
L’e´le´vation de tempe´rature est beaucoup plus rapide et le thermocouple frottant n’arrive
pas a` suivre la monte´e. De ce temps de re´ponse long, on de´duit que le thermocouple frot-
tant ne donne qu’une tempe´rature moyenne du disque sur un ou meˆme plusieurs tours.
L’inexactitude de la mesure provient aussi du contact non parfait entre le disque et la
garniture, qui peut, de plus, eˆtre perturbe´ par des de´poˆts de matie`re sur le disque.
Fig. 3.25: Mesures de tempe´rature eﬀectue´es par thermocouple frottant et thermocouple
noye´, par Eisengraber [38]
Le syste`me de mesure par pyrome´trie permet alors de comple´ter les mesures par ther-
mocouple frottant. En eﬀet, par son nombre de capteurs, la pyrome´trie permet d’e´tudier
les variations de tempe´rature selon un rayon du disque. De plus, le temps de re´ponse
e´tant tre`s court (entre 50 et 100 ms), on obtient aussi une e´valuation des variations se-
lon la circonfe´rence. La gamme de validite´ des mesures comple`te celle du thermocouple
frottant puisque les tempe´ratures obtenues par le pyrome`tre sont ﬁables si elles sont entre
350oC et 800oC environ. Avec le thermocouple frottant et le pyrome`tre optique, la gamme
comple`te de tempe´rature d’utilisation du disque de frein est donc balaye´e. L’inconve´nient
du pyrome`tre, hormis son couˆt, est que la pre´cision des mesures de´pend fortement de
l’e´missivite´ de la structure. Or, celle-ci varie avec la tempe´rature. Il faut donc eˆtre ca-
pable d’e´valuer correctement l’e´missivite´ du disque. Enﬁn, les mesures par pyrome`tre ne
sont envisageables que sur un banc dynamome´trique a` cause de son grand encombrement.
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Mesure de de´formations
Pour la partie me´canique, des rosettes constitue´es de 3 jauges chacune permettent
la mesure des de´formations totales en un point donne´. Elles sont embarque´es sur l’arbre
du banc et tournent donc avec le disque. De ce fait, un syste`me de communication par
rayons infra-rouges est ne´cessaire pour permettre la transmission des informations du
boˆıtier d’acquisition a` l’ordinateur qui traite les donne´es.
Les rosettes sont place´es dans la gorge du disque, a` trois positions diﬀe´rentes (1,2
et 3). Il y a trois jeux de rosettes pour trois positions angulaires donne´es : axe 1, axe 2 et
axe 3 (ﬁgure 3.26). Le but est de savoir si la pre´sence des trous de ﬁxation sur la partie
supe´rieure du bol a une inﬂuence sur les re´ponses me´caniques. Les rosettes sont donc au
nombre de 9. Mais le syste`me d’acquisition ne permet l’enregistrement simultane´ que de
3 rosettes. De ce fait, les essais ont e´te´ re´pe´te´s 3 fois (en fait 4 car on voulait ve´riﬁer la
re´pe´titivite´ des re´sultats me´caniques sur un meˆme axe). Chaque se´rie de mesures (2,3,4,5)
correspond au branchement d’un seul jeu de rosettes. Les correspondances entre les se´ries
et les axes sont donne´es dans le tableau (3.14).
Les jauges utilise´es sont des jauges de de´formations encapsule´es de type ”K” avec
des matrices de re´sine e´poxyde phe´nolique renforce´es par des ﬁbres de verre.
Fig. 3.26: Positionnement des rosettes sur le disque
Mesures diverses
On dispose e´galement des mesures en temps re´el du temps, du couple de l’arbre, de
la pression dans le piston et du coeﬃcient de frottement.
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3.2.3 Evaluation des pressions de contact
Une e´tude du contact entre le disque et les plaquettes de frein est ne´cessaire pour
l’e´valuation des pressions contact et des eﬀorts de cisaillement qui repre´sentent le char-
gement me´canique impose´ au disque. De plus, le ﬂux de chaleur qui est engendre´ par le
frottement est de´pendant du contact.
Deux diﬀe´rentes mode´lisations du syste`me de frein ont e´te´ eﬀectue´es. La premie`re,
qui sert de re´fe´rence, consiste a` prendre en compte uniquement les deux plaquettes et le
disque. La seconde consiste a` mode´liser en plus l’e´trier sous forme d’un assemblage de
poutres. Son objectif est d’e´tudier l’inﬂuence du syste`me de serrage sur les re´sultats, sans
augmenter de´mesure´ment les temps de maillage et de calcul.
3.2.3.1 Mode´lisation des conditions aux limites
Les diﬀe´rentes conditions aux limites impose´es au disque, compte tenu de son envi-
ronnement direct, sont les suivantes (ﬁgure 3.27) :
• au niveau du bol, les noeuds situe´s sur la face inte´rieure de la collerette du disque
sont bloque´s en y ;
• la rotation du disque est prise en compte par le blocage de tous les degre´s de liberte´
excepte´ celui qui correspond a` la rotation selon la direction ey d’un nœud situe´ sur
l’axe de rotation du disque et coplanaire avec la face exte´rieure de la collerette de
ce dernier. On impose une rotation selon l’axe ey a` ce nœud central.
Ce nœud est relie´ a` un groupe de nœuds par des poutres rigides (fonction ”MPC
BEAM” dans Abaqus). Ce groupe comprend les nœuds situe´s sur la face exte´rieure de la
collerette du disque, sur un rayon correspondant a` la position des quatre vis de serrage
du disque sur le moyeu.
Fig. 3.27: Conditions aux limites impose´es au disque
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3.2.3.2 Mode´lisation du chargement
Le chargement est repre´sente´ par la pre´sence des plaquettes qui viennent presser le
disque et qui engendrent des frottements dus a` la rotation de ce dernier. Comme il a e´te´
de´crit dans la partie (1.2.3), une plaquette est compose´e de deux parties distinctes :
• une garniture faite d’un mate´riau de friction ;
• un support me´tallique de tre`s faible e´paisseur.
Les garnitures sont mode´lise´es chacune par 720 e´le´ments line´aires a` 8 nœuds et
a` 8 points d’inte´gration. Ces e´le´ments correspondent aux e´le´ments C3D8 d’Abaqus. Le
maillage comporte 1040 nœuds. Les supports sont mode´lise´s par 180 e´le´ments de type
coque (e´le´ments S4R) dont les nœuds appartiennent aussi au maillage de la garniture
(ﬁgure 3.28).
Fig. 3.28: Maillage d’une plaquette de frein
Les caracte´ristiques e´lastiques des deux mate´riaux sont les suivantes :
module de Young coeﬃcient de Poisson
garniture E = 1 GPa ν = 0, 2
support E = 210 GPa ν = 0, 25
Les conditions aux limites applique´es aux plaquettes sont de´ﬁnies en fonction des
mouvements autorise´s par l’e´trier. En eﬀet, un des roˆles de l’e´trier est de retenir les
plaquettes qui ont la tendance naturelle a` suivre le mouvement du disque lorsque les deux
structures sont en contact. L’e´trier maintient aussi les plaquettes dans la direction er.
Ainsi, les conditions impose´es aux plaquettes sont (ﬁgure 3.29) :
• uθ = 0 pour les nœuds situe´s sur le bord de fuite de la face exte´rieure de chaque
plaquette ;
• ur = 0 pour les nœuds situe´s au centre de la face exte´rieure.
L’eﬀort de serrage des plaquettes provient de la pression d’un piston hydraulique
cylindrique sur le support me´tallique. On repre´sente donc le chargement par une pression
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uniforme sur une surface circulaire correspondant a` celle du piston sur les supports
(ﬁgure 3.29).
Fig. 3.29: Conditions aux limites et chargement impose´s aux plaquettes
3.2.3.3 Gestion du contact
La re´solution du proble`me de contact sous Abaqus repose sur la de´ﬁnition de deux
surfaces potentiellement en contact. L’une est le maˆıtre et l’autre est l’esclave, sachant
que ce dernier ne peut pas pe´ne´trer le premier. Une formulation avec multiplicateurs de
Lagrange est utilise´e pour la re´solution nume´rique du proble`me (ﬁgure 3.30).
Fig. 3.30: Re´solution du proble`me de contact par l’approche maˆıtre/esclave
Pour le proble`me de contact entre le disque et les plaquettes, on de´ﬁnit, pour chaque
coˆte´ du disque, un groupe de noeuds esclaves appartenant au disque (fonction ”CONTACT
NODE SET” dans Abaqus) et une surface maˆıtresse correspondant a` celle de la plaquette.
Classiquement, lorsque les structures antagonistes ont des ﬁnesses de maillage identiques,
celle dont le mate´riau est le plus rigide est choisie comme maˆıtre. Ce choix est bien naturel
puisque les noeuds de l’esclave respectent une condition de non-pe´ne´tration dans la sur-
face maˆıtresse. Il serait donc plus logique de prendre le disque comme maˆıtre. Cependant,
les re´sultats d’un calcul de contact dans Abaqus ne concernent que l’esclave. Comme ce
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sont les eﬀorts de contact sur le disque et non sur la garniture qui nous inte´ressent, ce
dernier est ﬁnalement pris comme esclave. Ce choix a e´te´ valide´ en testant, par le biais de
deux calculs similaires, les deux possibilite´s de cette approche maˆıtre/esclave, c’est-a`-dire
en prenant alternativement le disque comme maˆıtre puis comme esclave.
On introduit un coeﬃcient de frottement µ pour de´ﬁnir le frottement. Celui-ci
de´pend de beaucoup de parame`tres (pression, vitesse de glissement, tempe´rature, hu-
midite´, etc.) et varie donc au cours d’un freinage. La ﬁgure (3.31) montre par exemple
les variations du coeﬃcient de frottement lors d’un freinage d’arreˆt. Pour des raisons de
simplicite´, il est pris constant et e´gal a` µ = 0, 3 dans les calculs.
Fig. 3.31: Variations du coeﬃcient de frottement µ pendant un freinage
Aﬁn de mettre en e´vidence l’importance de la rotation du disque sur les eﬀorts de
contact, chaque calcul de contact comporte deux incre´ments de temps diﬀe´rents. Dans
le premier, on impose un simple chargement normal a` la plaquette. Dans le second, on
impose ce chargement et une rotation de disque. Etant donne´ que le calcul de contact est
e´lastique, le premier calcul n’inﬂue pas le second et la valeur de l’angle de rotation impose´
peut eˆtre arbitraire.
3.2.3.4 Re´sultats
Les calculs permettent de visualiser les de´formations des structures dues au contact
entre le disque et les plaquettes. Ils permettront de mieux comprendre les de´formations
totales du disque lorsque celui-ci est soumis a` la pression des plaquettes mais aussi aux
dilatations induites par les e´le´vations de tempe´rature. Ces de´formations globales seront
discute´es ulte´rieurement. Les re´sultats des calculs de contact de´crits dans cette partie
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concernent les de´placements, les contraintes sur le disque, les eﬀorts de contact et la sur-
face re´elle de contact.
De´placement
Les de´placements des nœuds situe´s sur la couronne exte´rieure du disque (a` mi-
e´paisseur) selon la direction ey sont pre´sente´s dans la ﬁgure (3.32). Les deux courbes
correspondent aux deux diﬀe´rents calculs, c’est-a`-dire avec et sans simulation de la rota-
tion du disque. La pression hydraulique impose´e est Ph = 80 bar.
On peut observer un phe´nome`ne de mise en parapluie du disque : sous l’eﬀort de
serrage, il apparaˆıt un gondolement du disque. Ceci peut s’expliquer par la dissyme´trie du
disque vis-a`-vis des plaquettes, c’est-a`-dire par rapport a` un plan dont l’axe de re´volution
du disque serait la normale. On note qu’avec la rotation, le de´placement se dissyme´trise
et que le phe´nome`ne de gondolement prend une plus grande ampleur.
Fig. 3.32: De´placement sur le rayon exte´rieur du disque a` mi-e´paisseur selon la direction
ey
En ce qui concerne les plaquettes, leur mouvement global est e´galement dissyme´trique
quand on prend en compte la rotation du disque. La ﬁgure (3.33) pre´sente les mode`les
de´forme´s et non-de´forme´s des plaquettes. On observe alors un de´collement des bords des
plaquettes et un pivotement de celles-ci selon leur axe radial. Ce re´sultat est tout a` fait
conforme aux observations faites habituellement avec les disques de frein.
Contraintes
Les contraintes de traction/compression σyy et les contraintes de cisaillement σrθ
dans le disque, respectivement sans et avec rotation, sont pre´sente´es dans les ﬁgures
(3.34), (3.35). Lorsque la rotation n’est pas prise en compte, on observe des contraintes
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Fig. 3.33: De´formations des plaquettes : de´collement et pivotement
de compression maximales de 7, 79 MPa. Avec la rotation, elles atteignent une valeur
e´gale a` 11, 1 MPa. Pour les contraintes de cisaillement, elles passent de 0, 336 MPa a`
5, 71 MPa. La prise en compte de la rotation du disque est donc essentielle puisqu’elle a
plusieurs eﬀets :
• les contraintes maximales sur les pistes du disque augmentent de manie`re notable
mais elles concernent une zone dissyme´trique et moins large que dans le cas d’un
contact statique ;
• des contraintes de cisaillement apparaissent au niveau du bol.
Fig. 3.34: Contraintes σyy dans le disque
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Fig. 3.35: Contraintes σrθ dans le disque
Eﬀorts de contact
Les re´sultats qui nous inte´ressent surtout concernent les eﬀorts normaux et tangen-
tiels sur le disque puisque ce sont eux qui seront introduits comme chargement dans le
calcul thermome´canique.
Sur les ﬁgures (3.36),(3.37), sont repre´sente´s les eﬀorts normaux et tangentiels sur la
partie du disque qui se trouve en vis-a`-vis de la plaquette exte´rieure. Sur la ﬁgure (3.38),
sont repre´sente´s les eﬀorts normaux et tangentiels le long d’un rayon de la piste, la` ou` les
valeurs maximales sont atteintes. On peut remarquer que, sans la rotation, l’eﬀort normal
correspond pratiquement a` la pression du piston. La valeur maximale se situe vers le rayon
exte´rieur des pistes (Fmax = 286N). L’introduction de la rotation du disque engendre une
augmentation de cet eﬀort normal maximal (Fmax = 299N) et de´cale les isovaleurs vers
le bord d’attaque. On peut s’apercevoir que sans la rotation, l’eﬀort tangentiel est tre`s
faible et sa distribution est syme´trique. Avec la prise en compte de la rotation, on observe
qu’il augmente nettement, ce qui e´tait attendu.
Fig. 3.36: Eﬀorts normaux sur le disque
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Fig. 3.37: Eﬀorts tangentiels sur le disque
Fig. 3.38: Eﬀorts sur un rayon du disque
Surface de contact
Les calculs montrent que la surface re´elle de contact est tre`s diﬀe´rente de la surface
totale des plaquettes. Ainsi, les mode´lisations dans lesquelles un ﬂux de chaleur et/ou une
pression sont impose´s sur la surface totale des plaquettes ne sont pas repre´sentatives du
syste`me. Les re´sultats sont pre´sente´s sur la ﬁgure (3.39). Les surfaces de contact sont les
suivantes :
• surface totale d’une plaquette : Sp = 5344 mm2 ;
• surface de contact sans la rotation du disque : Sc = 4200 mm2 ;
• surface de contact avec la rotation du disque : Sc = 3154 mm2.
Avec la prise en compte du contact et de la rotation du disque, la surface sur laquelle
il y a chargement est donc re´duite. De plus, elle est de´place´e avec la rotation ; ce re´sultat
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est bien suˆr lie´ au mouvement de pivotement des plaquettes de´crit plus haut. L’e´valuation
de la surface re´elle de contact est importante car elle permet de calculer le ﬂux entrant
dans le disque a` partir d’une quantite´ de chaleur donne´e.
Fig. 3.39: Evaluation des surfaces re´elles de contact entre le disque et les plaquettes
3.2.3.5 Inﬂuence de diﬀe´rents parame`tres mate´riau
Certaines donne´es introduites dans les calculs ne sont pas d’une grande pre´cision et
ne sont donc pas tre`s ﬁables. Il s’agit principalement des donne´es concernant les mate´riaux.
On e´tudie donc ici la sensibilite´ des re´sultats par rapport a` deux parame`tres : le module
de Young des garnitures et le coeﬃcient de frottement entre le disque et les plaquettes.
On rappelle que celui-ci varie fortement avec le pression, la vitesse de glissement, la
tempe´rature, etc. Il est donc tre`s diﬃcile de lui attribuer une valeur exacte en fonction
de tous ces parame`tres. L’e´tude de sensibilite´ permettra alors d’e´valuer la pertinence des
calculs qui ne prennent pas en compte les variations du coeﬃcient de frottement.
Module de Young des garnitures
Les plaquettes e´tant fournies par des e´quipementiers, elles sont relativement peu
e´tudie´es a` PSA. De ce fait, la valeur du module de Young des garnitures (1 GPa) qui
a servi aux calculs provient de la litte´rature. Une rapide e´tude bibliographique montre
que cette valeur varie ge´ne´ralement entre 0, 5 GPa et 1, 5 GPa. Dans cette partie, on
s’inte´resse a` l’inﬂuence de ce coeﬃcient quand il varie sur cette gamme sur les re´sultats.
Les courbes et les isovaleurs sont donne´es dans les annexes A.
Lorsque le module de Young des garnitures augmente de 0, 5 GPa a` 1, 2 GPa, nous
observons :
• dans le cas statique, plus les plaquettes sont souples et plus les de´placements sont
e´leve´s ;
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• en pre´sence de rotation, les de´placements du disque varient peu ;
• l’eﬀort de contact augmente avec le module de Young des garnitures, mais pas de
manie`re proportionnelle. En eﬀet, la tangente a` la courbe a une pente qui diminue
lorsque le module augmente ; l’eﬀort normal semble converger vers une valeur limite.
• la surface de contact diminue avec le module de Young des garnitures, mais ce
phe´nome`ne est moins marque´ de`s lors que l’on introduit la rotation du disque. En
eﬀet, avec la rotation, la surface de contact tend vers une surface limite.
Coeﬃcient de frottement
Les courbes et les isovaleurs sont donne´es dans les annexes A.
En l’absence de rotation, les re´sultats varient tre`s peu avec le coeﬃcient de frot-
tement, ce qui est tout a` fait logique. En revanche, avec la rotation du disque, les
de´placements, la surface re´elle de contact mais surtout les eﬀorts tangentiels sont for-
tement modiﬁe´s.
Conclusion
En conclusion, on note que, en pre´sence de rotation, lorsque le module de Young
des garnitures varie de 0, 5 GPa a` 1, 2 GPa et que le coeﬃcient de frottement varie de
0, 25 a` 0, 4 :
• les eﬀorts normaux varient de 270 N a` 290 N ;
• les eﬀorts tangentiels varient de 80 N a` 140 N ;
• la surface re´elle de contact varie de 3150 mm2 a` 3350 mm2.
Finalement, on a une impre´cision de l’ordre de 30% sur les eﬀorts tangentiels. Les
autres quantite´s sont relativement bien e´value´es. Les calculs thermiques et me´caniques
pre´sente´s ulte´rieurement montreront que cette impre´cision ne sera que du second ordre
sur les re´sultats thermome´caniques du disque.
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3.2.3.6 Mode´lisation de l’e´trier
Dans cette partie, on pre´sente une deuxie`me mode´lisation du contact qui tient
compte de l’e´trier. Le but est de mieux mode´liser les de´placements et rotations des pla-
quettes exte´rieure et inte´rieure. Toutefois, pour e´viter de mailler l’e´trier et d’ajouter trop
de degre´s de liberte´ au mode`le global, la pie`ce est repre´sente´e par un syste`me de poutres
de´formables. Le sche´ma (3.40) repre´sente le mode`le.
Fig. 3.40: Mode´lisation du syte`me disque/plaquettes/e´trier
Le module de Young des poutres est E = 1000 GPa. Les deux points d’application
des eﬀorts (calcule´s a` partir de la pression hydraulique et du diame`tre du piston) sont
bloque´s selon tous les degre´s de liberte´ excepte´ celui selon la direction ey. Le syste`me de
coulissage de l’e´trier est reproduit a` l’aide de l’option MPC SLIDER d’Abaqus. Celle-ci
impose a` un nœud pre´de´ﬁni de rester sur une droite de´ﬁnie par deux autres nœuds, tout
en lui oﬀrant la possibilite´ de se translater le long de cette ligne. Comme le montre la
ﬁgure (3.40), le coulissage est repre´sente´ par deux syste`mes de glissement.
D’autre part, la liaison entre l’e´trier et les plaquettes est assure´e par le syste`me
suivant :
• les deux points d’application des eﬀorts sont relie´s, par des poutres rigides, a` des
noeuds aligne´s et paralle`les aux supports de chaque plaquette ;
• des ressorts axiaux (option SPRING A d’Abaqus) font la liaison entre ces nœuds et
les supports me´talliques.
Le reste du mode`le global reprend celui de´crit ante´rieurement. Toutefois, les pla-
quettes ont e´te´ maille´es plus ﬁnement (2 400 e´le´ments).
Les re´sultats concernant les de´placements uy sur le rayon exte´rieur du disque sont
pre´sente´s sur la ﬁgure (ﬁgure 3.41). On remarque que le phe´nome`ne de mise en parapluie
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est accentue´ avec la mode´lisation de l’e´trier. En ce qui concerne les eﬀorts de contact, on
remarque que d’une part, les pressions de contact sont plus e´leve´es avec le syste`me de
l’e´trier (+2,2%), mais que cette augmentation est ne´gligeable (ﬁgure 3.42). Par contre,
la surface de contact est notablement plus importante. Quant aux contraintes σxz, elles
sont nettement plus e´leve´es (+22,4%). Ceci s’explique par le fait qu’un degre´ de liberte´
supple´mentaire a e´te´ introduit et par conse´quent, le frottement est plus conse´quent. Pour
conclure sur cette mode´lisation, on s’aperc¸oit que l’introduction de l’e´trier dans ces cal-
culs apporte une ame´lioration sur la pre´diction du comportement global du syste`me. Mais
comme pour les parame`tres de la loi de comportement du mate´riau, nous verrons que l’in-
ﬂuence de l’e´trier est du second ordre sur la re´ponse thermome´canique du disque.
Fig. 3.41: De´placement uy du disque avec la mode´lisation de l’e´trier
Fig. 3.42: Eﬀorts normaux et tangentiels sur le disque avec la mode´lisation de l’e´trier
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3.2.4 Calcul thermique
3.2.4.1 Introduction
L’analyse thermique est une e´tape primordiale de l’e´tude globale du disque car la
tempe´rature conditionne au premier ordre la re´ponse me´canique de la structure. Il est
donc important de de´terminer avec pre´cision l’histoire thermique du disque. Pendant un
freinage court (freinage d’arreˆt par exemple), la tempe´rature n’a pas le temps de se stabili-
ser dans le disque. L’analyse doit donc eˆtre transitoire. Il est e´galement essentiel d’e´valuer
les gradients thermiques (orthoradiaux entre autres), ce qui impose une mode´lisation tri-
dimensionnelle du proble`me. Le chargement thermique consiste en un ﬂux de chaleur
entrant dans le disque au niveau des plaquettes de frein. Le disque est donc soumis a` un
chargement mobile de son point de vue. Le calcul thermique sera alors eﬀectue´ avec l’al-
gorithme TRC pre´sente´ dans la partie (2.4) (Transitoire dans le Repe`re du Chargement).
Durant l’e´tape de refroidissement, le disque ne subit plus de chargement mobile.
L’utilisation de l’algorithme TRC n’est donc plus utile. Un simple calcul thermique
statique sera eﬀectue´. Il serait trop complique´ de simuler les 10 freinages de recondi-
tionnement ; on laisse donc le disque refroidir naturellement par convection. Quand la
tempe´rature maximale du disque devient infe´rieure a` 40oC, on arreˆte le calcul de refroi-
dissement.
Dans cette mode´lisation, seul le disque est pris en compte. On pre´sente la simula-
tion du freinage d’arreˆt qui correspond au freinage (c) du tableau (3.2.2.3). Le freinage
de type (b) a e´galement e´te´ e´tudie´. Les re´sultats de ce dernier calcul sont donne´s dans les
annexes B.
3.2.4.2 Chargement et conditions aux limites
La premie`re diﬃculte´ du calcul thermique, hormis celles e´voque´es dans la partie
(1.5) (calcul transitoire, 3D, rotation du disque, etc.), est la mode´lisation du chargement.
En eﬀet, le ﬂux de chaleur qui entre dans le disque est ge´ne´re´ par le frottement. Il doit
donc eˆtre uniquement localise´ sur la surface re´elle de contact. Son expression the´orique
est :
φ = µV P
ou` µ est le coeﬃcient de frottement local, V la vitesse de glissement du point conside´re´
et P la pression de contact.
Comme nous l’avons vu pre´ce´demment, le coeﬃcient de frottement varie fortement
pendant un freinage et il de´pend de divers parame`tres. De meˆme, la pression de contact est
diﬃcile a` e´valuer puisqu’elle varie aussi avec le coeﬃcient de frottement, la tempe´rature,
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etc. Pour contourner cette diﬃculte´, le ﬂux de chaleur est de´termine´ a` partir de la perte
d’e´nergie cine´tique du ve´hicule ou du banc. Ce choix a l’avantage de permettre l’introduc-
tion dans le calcul d’une donne´e ”ve´hicule”. En eﬀet, la perte d’e´nergie cine´tique de´pend
de l’inertie du banc. Or, on sait que pour une meˆme vitesse initiale et une meˆme pression
hydraulique, un disque va chauﬀer diﬀe´remment selon l’inertie du ve´hicule.
Pour un banc d’inertie I, tournant a` une vitesse initiale ωo, la perte d’e´nergie
cine´tique durant un freinage d’arreˆt est :
∆Ec = −1
2
Iω2o
On fait l’hypothe`se que la vitesse de rotation de´croˆıt line´airement avec le temps,
soit :
ω(t) = ωo (1− t
∆t
)
ou` ∆t est le temps total de freinage. On en de´duit l’e´nergie cine´tique du disque au temps
t :
Ec(t) = −∆Ec (1− t
∆t
)2
L’expression du ﬂux de chaleur injecte´ dans le disque en fonction du temps t est
alors :
φ(t) = 2
∆Ec
Sc
(
1
∆t
− t
∆t2
)
ou` Sc est la surface totale de contact (des deux coˆte´s du disque).
Le chargement thermique est donc repre´sente´ par ce ﬂux thermique que l’on injecte
uniquement sur la surface re´elle de contact.
Les conditions aux limites impose´es au disque consistent a` de la convection sur toutes
les surfaces libres du disque. La valeur impose´e est h = 150.10−6 Wmm−2K−1. Comme le
moyeu n’est pas mode´lise´, une convection constante de valeur h = 600.10−6 Wmm−2K−1
est impose´e sur les surfaces en contact. Les conditions aux limites sont repre´sente´es dans
la ﬁgure (3.43).
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Fig. 3.43: Coeﬃcients de convection impose´s sur le disque
3.2.4.3 Re´sultats et corre´lations
Les premiers calculs permettent d’e´valuer l’e´volution du champ de tempe´rature qui
atteint une valeur maximale de Tmax = 540
oC, a` l’instant t = 3, 4 s, qui n’est pas la ﬁn du
freinage. La ﬁgure (3.44) montre que la distribution de la tempe´rature est inhomoge`ne au
moment ou` la tempe´rature maximale est atteinte. On note que les e´carts de tempe´rature
dans la direction orthoradiale sont de l’ordre de 50oC. Ce calcul 3D transitoire comporte
1517 incre´ments de temps pour la simulation du freinage et 11 incre´ments pour le refroi-
dissement. Il dure 13 665 s CPU sur un IBM Power3/OS-433.
Fig. 3.44: Distribution de la tempe´rature sur le disque a` t = 3, 4 s
La ﬁgure (3.46) compare la tempe´rature releve´e par le thermocouple frottant et celle
issue du calcul au nœud dont la position correspond a` celle du thermocouple. On note
que du fait que le calcul se fasse dans le repe`re ﬁxe du chargement, le thermocouple cor-
respond a` un nœud e´galement ﬁxe du maillage du disque. Ce nœud est repre´sente´ dans
la ﬁgure (3.45). Les tempe´ratures issues du calcul sont nettement supe´rieures a` celle du
thermocouple. En eﬀet, a` cette position, la tempe´rature maximale calcule´e est de l’ordre
de 500oC, alors que celle du thermocouple varie entre 387oC et 418oC selon le nume´ro
d’essai. Cette diﬀe´rence peut essentiellement eˆtre attribue´e au fait que le thermocouple ne
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donne plus de valeur ﬁable au dela` de 300/350oC et que le contact entre le thermocouple
et la piste du disque n’est pas parfait. Les pentes des courbes sont e´galement diﬀe´rentes :
la monte´e en tempe´rature calcule´e est plus rapide que celle qui correspond au thermo-
couple. Ce phe´nome`ne est duˆ au temps de re´ponse du thermocouple.
La ﬁgure (3.47) compare la tempe´rature releve´e par les capteurs no4 du pyrome`tre
(avant et apre`s le passage sous les plaquettes) et celle issue du calcul aux noeuds corres-
pondants (ﬁgure 3.45). Les re´sultats sont assez satisfaisants puisque les e´carts entre les
valeurs maximales sont de l’ordre de 40oC. La pre´cision du pyrome`tre utilise´ est de l’ordre
de 50oC.
Fig. 3.45: Emplacement des nœuds servant a` la corre´lation thermique
Fig. 3.46: Comparaison de la tempe´rature issue du calcul et du thermocouple frottant
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Fig. 3.47: Comparaison de la tempe´rature issue du calcul et du pyrome`tre a` la position 4
3.2.4.4 Comparaison avec un calcul axisyme´trique
Un calcul axisyme´trique a e´te´ eﬀectue´ aﬁn d’estimer l’erreur induite par l’hypothe`se
d’axisyme´trie. Ce calcul a e´te´ re´alise´ avec le logiciel Therdisk de PSA. Le disque est
mode´lise´ par une tranche angulaire (ﬁgure 3.48) d’environ 5o. Un ﬂux est injecte´ sur tout
le secteur angulaire. Cela signiﬁe que l’on suppose que les plaquettes de frein sont cir-
culaires. La tempe´rature issue du calcul ne repre´sente donc qu’une valeur moyenne´e du
disque sur la circonfe´rence. De plus, les corre´lations avec les essais ne sont pas tre`s cor-
rectes puisque les mesures se font a` des positions angulaires pre´cises.
Fig. 3.48: Mode´lisation du disque par une tranche angulaire
Les re´sultats sont donne´s dans la ﬁgure (3.49). La tempe´rature correspond a` celle
d’un point se trouvant sur le meˆme rayon que le thermocouple. La comparaison avec les
capteurs du pyrome`tre, qui est plus pertinente que celle avec le thermocouple pour toutes
les raisons e´voque´es ante´rieurement, est moins bonne. En eﬀet, la tempe´rature maximale
atteinte avec le calcul axisyme´trique est de l’ordre de 420oC, alors que celle issue des
mesures par pyrome`tre est de 483oC.
En conclusion, le calcul axisyme´trique ne permet que l’e´valuation d’une tempe´rature
moyenne du disque. Le calcul 3D permet lui d’obtenir des champs de tempe´rature qui
pre´sentent des gradients thermiques orthoradiaux importants. Le graphe (3.50) montre
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que ces gradients sont de l’ordre de 50oC pour le freinage a` 80 bar, ce qui est conforme
aux essais. On remarque que ces gradients s’e´tablissent assez vite et qu’ils restent ensuite
a` peu pre`s constants durant toute la phase de freinage.
Fig. 3.49: Comparaison des tempe´ratures issues du calcul axisyme´trique et des mesures
par thermocouple frottant
Fig. 3.50: Evaluation du gradient thermique orthoradial entre la position POST et PRE
en fonction du nombre de re´volutions de disque
3.2.4.5 Etude parame´trique
Cette partie consiste en l’e´tude de la sensibilite´ des re´sultats thermiques par rapport
a` certains parame`tres.
Convection
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Un des parame`tres les moins bien connus est le coeﬃcient de convection h. Nous
avons repris les conditions aux limites de´crites pre´ce´demment en augmentant tous les coef-
ﬁcients h de 20%. Les re´sultats montrent que ces changements de valeurs n’ont quasiment
pas d’eﬀet sur la tempe´rature pendant le freinage. Ils n’aﬀectent que la vitesse de refroi-
dissement. Pour la corre´lation des calculs/essais des freinages d’arreˆt, une impre´cision sur
ce coeﬃcient n’est donc pas geˆnante.
Rayonnement
Les tempe´ratures maximales atteintes sont de l’ordre de 500oC. En ge´ne´ral, le rayon-
nement est ne´glige´ pour ces tempe´ratures. En eﬀet, les phe´nome`nes de rayonnement ne
deviennent signiﬁcatifs que lorsque la tempe´rature atteint des valeurs tre`s e´leve´es, qui
de´pendent du mate´riau utilise´. Pour la fonte en question, on peut ne´gliger le rayonnement
en dessous de 600oC environ. Un calcul a toutefois e´te´ eﬀectue´ pour ve´riﬁer la validite´ de
cette remarque. Avec un coeﬃcient d’e´missivite´ de  = 0, 5%, aucune diﬀe´rence n’a e´te´
observe´e avec un calcul sans rayonnement.
Surface de contact
Dans ce calcul, le ﬂux uniforme de chaleur est impose´ sur une surface plus re´duite
que dans le calcul de re´fe´rence (ﬁgure 3.51). Cette simulation repre´sente le cas ou` les pla-
quettes ne sont pas en contact avec la piste du disque sur le bord inte´rieur. La comparaison
avec le calcul de re´fe´rence n’est eﬀectue´e que sur 1 seconde de freinage mais cela suﬃt
pour estimer la sensibilite´ des re´sultats a` ce parame`tre. Les re´sultats sont logiques : une
diminution des tempe´ratures est observe´e pour les nœuds correspondant aux capteurs no1
du pyrome`tre, qui se trouvent sur le bord inte´rieur des pistes, tandis qu’une nette aug-
mentation de la tempe´rature peut eˆtre note´e pour les autres nœuds. Ce calcul pre´liminaire
permet de montrer l’importance de la de´ﬁnition de la distribution de ﬂux sur la surface de
chargement. Cependant, les e´carts de tempe´rature au niveau des capteurs pyrome´triques
no4 sont plus faibles dans le calcul de re´fe´rence. La surface de contact initialement de´ﬁnie
par le calcul de contact sera donc garde´e pour la suite des calculs.
Fig. 3.51: Etude de l’inﬂuence de la surface de contact
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Distribution du ﬂux de chaleur
Le calcul de re´fe´rence montre qu’avec un ﬂux uniforme sur toute la surface de
contact, les tempe´ratures sont quasiment identiques quel que soit le rayon des points
postraite´s. Ce re´sultat n’est pas conforme aux essais. En eﬀet, sur le graphe (3.52), on
voit que les valeurs releve´es par le pyrome`tre de´pendent fortement de la position du cap-
teur, selon son rayon : les capteurs no4 (les plus exte´rieurs) donnent les tempe´ratures
les plus e´leve´es, ensuite ce sont les capteurs no2, puis no3 et enﬁn no1. Cependant, ces
observations ne permettent que de conclure sur la de´pendance des re´sultats par rapport
au rayon, sachant que le maximum se trouve sur le rayon des capteurs no4 ; les valeurs
releve´es par les capteurs no1, no2 et no3 sont trop faibles et proches de 300oC - valeur
minimale de validite´ du pyrome`tre - pour que l’on puisse s’y ﬁer.
Fig. 3.52: Mesure de tempe´rature aux 4 capteurs du pyrome`tre
Il s’agit alors d’introduire dans le calcul un ﬂux de chaleur non uniforme sur la
surface de contact aﬁn de mieux corre´ler la tempe´rature aux points correspondants aux
capteurs no4.
On rappelle que le ﬂux thermique engendre´ par le frottement a pour expression :
φ = µV P
Soit :
φ = µRωP
Le ﬂux de´pend donc de 4 parame`tres dont 3 sont des valeurs locales : le coeﬃcient
de frottement µ, le rayon R et la pression P . La vitesse de rotation du disque ω est
la meˆme quel que soit le point ge´ome´trique conside´re´. Dans un freinage d’arreˆt a` pres-
sion constante, elle est de´croissante line´aire avec le temps ; elle est donc facilement e´value´e.
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Flux de´pendant de la pression de contact
Dans un premier temps, la distribution de ﬂux impose´e est proportionnelle a` la pres-
sion de contact de´termine´e par le calcul pre´sente´ dans la partie (3.2.3). Seule la de´pendance
de la pression par rapport au rayon R est prise en compte. Le calcul du ﬂux en chaque
point de la zone de contact est explique´ ci dessous.
Soit ψtot la quantite´ de chaleur a` introduire sur la surface re´elle de contact pendant
un incre´ment de temps donne´. φmoy est le ﬂux injecte´ en moyenne sur la surface de contact
Sc correspondant a` cette quantite´ de chaleur. Ainsi,
φmoy =
ψtot
Sc
On introduit des coeﬃcients de ponde´ration ci, relatifs a` la distribution de pression
issue du calcul de contact, pour de´terminer le ﬂux φi entrant dans chaque e´le´ment i
appartenant a` la surface de contact :
φi = ci ∗ φmoy
Ces coeﬃcients ci sont donne´s dans le tableau suivant. Ils sont constants par rayon.
rayon nombre d’e´le´ments Si ci
rayon 1 16 8,27966744 0,11
rayon 2 16 12,6889058 0,29
rayon 3 16 19,7505647 0,55
rayon 4 16 27,6986763 0,94
rayon 5 16 28,7763604 1,07
rayon 6 14 29,5046819 1,11
rayon 7 14 30,9464330 1,15
rayon 8 14 31,9552333 1,19
rayon 9 14 32,9640336 1,23
rayon 10 14 32,9592339 1,27
rayon 11 14 34,9519636 1,31
rayon 12 14 35,9607639 1,35
rayon 13 14 35,8678251 1,39
rayon 14 14 37,9486939 1,28
rayon 15 14 38,9574942 1,74
Un autre coeﬃcient correctif C est introduit pour prendre en compte le fait que
le nombre d’e´le´ments en contact varie selon le rayon. On fait l’hypothe`se que le ﬂux est
constant par rayon.
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Fig. 3.53: Coeﬃcient de ponde´ration en fonction de la pression de contact
Le ﬂux entrant dans un e´le´ment i devient :
φi = C ∗ ci ∗ φmoy
La quantite´ de chaleur entrant dans cet e´le´ment de surface Si est :
ψi = C ∗ ci ∗ ψtot
Sc
∗ Si
Si on somme sur tous les e´le´ments, on doit retrouver ψtot, soit :
ψtot = C ∗ ψtot
Sc
∗
∑
i
(ci ∗ Si)
D’ou` :
C =
Sc∑
i(ci ∗ Si)
Finalement, on a :
φi =
ci ψtot∑
i(ci ∗ Si)
La ﬁgure (3.54) donne la distribution de tempe´rature dans le disque en de´but de frei-
nage, au 3e tour, a` t = 0, 1225 s. La ﬁgure (3.55) correspond a` l’instant ou` la tempe´rature
maximale est atteinte (a` t = 3, 4 s). Enﬁn, la ﬁgure (3.56) illustre la tempe´rature en
ﬁn de freinage. On note la pre´sence continuelle d’un gradient orthoradial de l’ordre de
50oC. La ﬁgure (3.47) compare les tempe´ratures calcule´es et mesure´es par les capteurs
pyrome´triques PRE 4 et POST 4. Les corre´lations sont bonnes : la tempe´rature maximale
obtenue par le calcul en PRE 4 est T = 436oC alors que celles issues des essais varient
entre T = 436oC et T = 440oC. La tempe´rature maximale obtenue par le calcul en POST
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4 est T = 474oC alors que celles issues des essais varient entre T = 475oC et T = 483oC.
Les autres courbes sont donne´es dans les annexes (??). On remarque une tre`s nette aug-
mentation de la tempe´rature autour des positions 2 et 3 du pyrome`tre par rapport au
calcul avec ﬂux uniforme, ce qui est logique e´tant donne´ les coeﬃcients de ponde´ration
applique´s dans cette zone, tous supe´rieurs a` 1. La prise en compte de la variation du
ﬂux de chaleur par rapport aux variations de pression en fonction du rayon permet donc
l’obtention d’une distribution de tempe´rature tre`s proche de celle observe´e lors des essais.
Fig. 3.54: Tempe´rature calcule´e en de´but de freinage avec un ﬂux proportionnel a` la
pression
Fig. 3.55: Tempe´rature maximale avec un ﬂux proportionnel a` la pression
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Fig. 3.56: Tempe´rature calcule´e en ﬁn de freinage avec un ﬂux proportionnel a` la pression
Fig. 3.57: Tempe´rature calcule´e avec un ﬂux proportionnel a` la pression : valeur corres-
pondant aux capteurs 4 du pyrome`tre
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Flux de´pendant du rayon
Une seconde e´tude consiste a` e´tudier une distribution de ﬂux proportionnelle au
rayon. Le calul du ﬂux entrant dans chaque e´le´ment se fait de la meˆme manie`re que
pre´ce´demment, sauf que les coeﬃcients ci sont remplace´s par des coeﬃcients Ri qui
prennent compte uniquement de l’inﬂuence du rayon. Les valeurs sont donne´es dans le
tableau suivant.
rayon nombre d’e´le´ments Si Ri
rayon 1 16 8,27966744 0,81
rayon 2 16 12,6889058 0,83
rayon 3 16 19,7505647 0,84
rayon 4 16 27,6986763 0,87
rayon 5 16 28,7763604 0,90
rayon 6 14 29,5046819 0,93
rayon 7 14 30,9464330 0,96
rayon 8 14 31,9552333 1,00
rayon 9 14 32,9640336 1,03
rayon 10 14 32,9592339 1,06
rayon 11 14 34,9519636 1,09
rayon 12 14 35,9607639 1,12
rayon 13 14 35,8678251 1,15
rayon 14 14 37,9486939 1,18
rayon 15 14 38,9574942 1,21
Les re´sultats (Annexe B) correspondant a` une seconde de freinage seulement montrent
la tendance des courbes de tempe´rature. Elles augmentent dans le sens croissant des rayons
des pistes. De ce fait, les valeurs aux points 4 du pyrome`tre sont plutoˆt moins bonnes que
celles obtenues avec le ﬂux uniforme ou le ﬂux en fonction de la pression de contact. Un
e´cart de 50oC au point correspondant au capteur POST 4 est observe´ entre ce calcul et
le calcul de re´fe´rence.
Flux de´pendant de la pression de contact et du rayon
Il apparaˆıt donc essentiel de prendre en compte la variation du ﬂux en fonction de
la pression. Un dernier calcul est alors eﬀectue´ avec un ﬂux qui de´pend de la pression de
contact et du rayon. Les coeﬃcients de ponde´ration dont donne´s dans le tableau suivant.
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rayon nombre d’e´le´ments Si Ri ∗ ci
rayon 1 16 8,27966744 0,09
rayon 2 16 12,6889058 0,23
rayon 3 16 19,7505647 0,45
rayon 4 16 27,6986763 0,79
rayon 5 16 28,7763604 0,94
rayon 6 14 29,5046819 1,01
rayon 7 14 30,9464330 1,07
rayon 8 14 31,9552333 1,15
rayon 9 14 32,9640336 1,23
rayon 10 14 32,9592339 1,19
rayon 11 14 34,9519636 1,38
rayon 12 14 35,9607639 1,47
rayon 13 14 35,8678251 1,55
rayon 14 14 37,9486939 1,46
rayon 15 14 38,9574942 0,87
Fig. 3.58: Coeﬃcient de ponde´ration en fonction de la pression de contact et du rayon
Les re´sultats du calcul sont donne´s en annexes (Annexes B). Au point POST 4, la
prise en compte du parame`tre R joue plutoˆt en de´faveur des corre´lations calculs/essais.
En eﬀet, cette dernie`re distribution de ﬂux est plus dissyme´trique que celle qui ne de´pend
que de la pression de contact. De ce fait, la tempe´rature maximale atteinte a` la position du
pyrome`tre 4 est plus e´leve´e que la mesure. Finalement, la distribution de ﬂux qui donne
les meilleures corre´lations avec les pyrome`tres est celle qui ne de´pend que de la pression
de contact.
Ce re´sultat semble surprenant au premier abord car la distribution du ﬂux en fonc-
tion du rayon et de la pression est the´oriquement la plus repre´sentative de la re´alite´, a`
condition d’avoir un coeﬃcient de frottement constant. Or celui-ci varie en fonction du
temps et il n’est pas uniforme sur la surface de contact. On fait donc une approximation
qui est du meˆme ordre que celles induites par d’autres hypothe`ses. En eﬀet, le calcul de
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contact ne donne une estimation de la surface re´elle de contact et de la pression que pour
une tempe´rature initiale donne´e. Le freinage engendre pourtant de fortes variations de
tempe´rature. De plus, les phe´nome`nes d’usure des plaquettes et du disque sont ne´glige´s,
alors qu’ils modiﬁent fortement le contact et les e´changes thermiques entre les deux pie`ces.
Finalement, il est diﬃcile d’e´tablir une relation simple entre le ﬂux de chaleur local entrant
dans le disque, la pression de´termine´e par un calcul de contact a` tempe´rature ambiante
et le rayon des points ge´ome´triques.
L’analyse thermome´canique du disque s’eﬀectuera ﬁnalement avec l’histoire ther-
mique issue du calcul TRC avec la distribution de ﬂux de´pendante de la pression de contact
et du rayon, car cette dernie`re engendre des tempe´ratures et des gradients thermiques plus
e´leve´s. Le cycle thermique est donc a priori plus se´ve`re que celui correspondant au ﬂux
de chaleur qui ne de´pend que de la pression. Comme cette dernie`re distribution donne de
meilleures corre´lations avec les donne´es du pyrome`tre, elle sera e´galement e´tudie´e.
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3.2.5 Calcul me´canique
3.2.5.1 Introduction
Le calcul thermique a permis de de´terminer l’histoire thermique du disque durant un
freinage de type (c). Une analyse me´canique permettra d’e´valuer les champs de contraintes
et de de´formations qui s’e´tablissent dans le disque, dus aux e´le´vations de tempe´rature, a`
la pression des plaquettes et aux conditions de serrage du disque.
Ce calcul e´lastoplastique s’eﬀectue avec l’algorithme stationnaire passage par pas-
sage, qui permet de prendre en compte la rotation du disque (avec les passages succes-
sifs de la matie`re sous les plaquettes) et d’estimer la re´ponse thermome´canique de la
structure apre`s chaque tour de disque. Durant l’e´tape de refroidissement, le disque ne
subit plus de chargement mobile ; l’utilisation de l’algorithme stationnaire n’est donc plus
utile. Un simple calcul e´lastoplastique statique sera eﬀectue´ avec comme chargement les
champs de tempe´rature issus des calculs thermiques de refroidissement. Finalement, le
calcul me´canique comportera les incre´ments de temps suivants :
• 65 calculs stationnaires passage par passage qui simulent les 65 tours de disque du
freinage d’arreˆt ;
• 1 calcul e´lastoplastique statique sans chargement me´canique, avec comme tempe´ra-
ture impose´e celle de ﬁn de freinage ; cet incre´ment de calcul correspond a` la de´charge
me´canique du disque, c’est-a`-dire au moment ou` les plaquettes de frein sont rappele´es
par les ressorts ;
• autant de calculs e´lastoplastiques statiques qu’il y a d’incre´ments de refroidissement.
Dans cette mode´lisation, seul le disque est pris en compte. Le maillage utilise´ est
celui de´crit dans la partie (3.2.2). On pre´sente la simulation du freinage d’arreˆt qui corres-
pond au freinage (c) du tableau (3.2.2.3). Des corre´lations calculs/essais sont eﬀectue´es
au niveau de la zone de raccordement. Les champs me´caniques sur les pistes de frottement
sont e´galement post-traite´s et analyse´s.
Cette e´tude permet de montrer la faisabilite´ et la pertinence des calculs tridimen-
sionnels de disque de frein avec l’algorithme stationnaire. En eﬀet, cet algorithme permet
de pre´dire le comportement me´canique du disque, avec des temps de calcul raisonnables.
Ces temps de calcul nous permettent alors d’e´tudier la sensibilite´ des re´sultats par rapport
a` la mode´lisation du comportement du mate´riau.
3.2.5.2 Chargement et conditions aux limites
Le chargement me´canique est repre´sente´ par les eﬀorts de contact (normaux et tan-
gentiels) sur le disque, e´value´s par le calcul de contact statique pre´sente´ dans la partie
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(3.2.3). On rappelle que la nature du contact varie avec la tempe´rature, l’usure des struc-
tures, le coeﬃcient de frottement, etc. Ces variations sont ne´glige´es. Des calculs (qui ne
seront pas pre´sente´s) ont permis de montre´ que l’impre´cision due a` cette simpliﬁcation
est du second ordre par rapport au chargement thermique.
A chaque tour de disque, correspond un calcul me´canique stationnaire. On impose
alors comme tempe´rature celle issue du calcul thermique TRC. On suit donc assez ﬁ-
nement l’histoire thermique de la structure. On impose ensuite la tempe´rature e´value´e
pendant les incre´ments de refroidissement. Le calcul thermique sur lequel est base´ le cal-
cul me´canique pre´sente´ dans cette partie est celui pour lequel la distribution du ﬂux de
chaleur est de´termine´e a` partir de la pression de contact et de la position radiale de chaque
point ge´ome´trique (cf. partie 3.2.4).
Les conditions aux limites me´caniques impose´es au disque correspondent a` son ser-
rage sur le banc dynamome´trique. Les nœuds situe´s sur le coˆte´ exte´rieur de la partie
supe´rieure du bol sont bloque´s dans la direction uy. En eﬀet, sur le banc, le disque est en
appui sur un baˆti sur son coˆte´ exte´rieur (ﬁgure 3.21). Le nœud central introduit pour le
calcul de contact est bloque´ selon toutes les directions. Il est relie´ aux nœuds qui corres-
pondent aux vis de serrage. La ﬁgure (3.59) sche´matise les blocages.
Fig. 3.59: Conditions aux limites me´caniques impose´es au disque
3.2.5.3 Mode´lisation du comportement du mate´riau
Les calculs eﬀectue´s reposent sur un mode`le e´lastoplastique a` e´crouissage cine´ma-
tique line´aire du mate´riau. Les parame`tres de la fonte GLJ2 correspondant a` ce mode`le
rhe´ologique proviennent des identiﬁcations eﬀectue´es avec les essais TRR (Traction-Rela-
xation-Recouvrance) pre´sente´s dans la partie (3.1.3). Une identiﬁcation est faite par valeur
de tempe´rature. En re´alite´, deux se´ries d’identiﬁcation ont e´te´ mene´es, chacune reposant
sur un calcul d’erreur diﬀe´rent. La premie`re loi est issue d’une identiﬁcation qui mesure
l’erreur faite sur le niveau des contraintes et sur la valeur de l’e´nergie dissipe´e. La se-
conde loi, quant a` elle, n’est base´e que sur un calcul d’erreur de niveau de contraintes. Les
variations des parame`tres du mate´riau en fonction de la tempe´rature sont donne´es dans
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les courbes (3.60, 3.61, 3.62). Le coeﬃcient de Poisson est pris constant et e´gal a` ν = 0, 27.
Fig. 3.60: Evolution du module de Young de la fonte GLJ2 avec la tempe´rature pour les
deux identiﬁcations
Fig. 3.61: Evolution de la limite d’e´lasticite´ de la fonte GLJ2 avec la tempe´rature pour
les deux identiﬁcations
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Fig. 3.62: Evolution du coeﬃcient d’e´crouissage de la fonte GLJ2 avec la tempe´rature
pour les deux identiﬁcations
3.2.5.4 Re´sultats et corre´lations avec les mesures par jauges de de´formations
Les calculs me´caniques (passages stationnaires, de´charge me´canique et calculs de
refroidissement) s’eﬀectuent en environ 40 000 s CPU sur un IBM Power3/OS-433.
Dans un premier temps, les re´sultats nume´riques sont confronte´s aux mesures de
de´formations par jauge. On rappelle que ces dernie`res sont eﬀectue´es dans la gorge du
bol. Les rosettes sont place´es a` trois endroits diﬀe´rents (jauge 1, jauge 2 et jauge 3).
Diﬀe´rents axes sont choisis (axe 1, axe2 et axe3), correspondant a` la pre´sence ou non de
trous de ﬁxation sur la partie supe´rieure du bol (ﬁgure 3.63).
Fig. 3.63: Position et nume´rotation des jauges de de´formation sur le disque
Les mesures issues des essais montrent d’abord que les de´formations du disque sont
diﬀe´rentes selon que l’on se situe dans la gorge (jauge 2) ou sur le raccordement, coˆte´
exte´rieur (jauge 1) ou coˆte´ inte´rieur (jauge 3). Le tableau suivant donne les valeurs maxi-
males des de´formations principales releve´es sur les diﬀe´rentes rosettes.
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Axe 1
1(%) 2(%)
Axe 2
1(%) 2(%)
Axe 3
1(%) 2(%)
Jauge 1 0,247 -0,223 0,200 -0,278 0,221 -0,236
Jauge 2 0,345 0,223 0,346 0,220 0,317 0,083
Jauge 3 0,353 0,157 0,327 0,066 0,320 0,041
Les directions des de´formations principales 1 sont donne´es dans le tableau suivant.
La de´ﬁnition de l’angle θ est donne´e par la ﬁgure (3.64).
θ - axe 1 θ - axe 2 θ - axe 3
Rosette 1 2, 5o −2, 8o −3, 5o
Rosette 2 −6, 2o −5, 8o −11, 6o
Rosette 3 22, 2 16, 2o 13, 2o
Fig. 3.64: De´ﬁnition de l’angle θ pour les trois rosettes
Le disque tend a` se dilater radialement mais il est maintenu par les vis de ﬁxation
au niveau de la partie supe´rieure du bol. Ces contraintes engendrent des de´formations qui
sont principalement des de´formations de traction dans la direction 1. On remarque que
le coˆte´ inte´rieur du raccordement (jauge 3) travaille plus en traction que le coˆte´ exte´rieur
(jauge 1). Cette diﬀe´rence peut s’expliquer par le fait que le disque se met en parapluie,
se de´formant vers le coˆte´ exte´rieur.
La courbe (3.65) montre que les de´formations principales peuvent varier d’environ
20% selon l’axe de la mesure. Les allures des courbes restent cependant les meˆmes. C’est
sur l’axe 1 que les de´formations sont les plus e´leve´es. Cet axe correspond a` une section de
disque qui ne subit pas de serrage par vis de ﬁxation ; la structure est donc un peu moins
contrainte que les autres sections.
Pour les corre´lations avec les mesures par jauges de de´formation, des e´le´ments coques
ont e´te´ ajoute´s dans la gorge du disque aﬁn d’obtenir des valeurs en surface. On note que
chaque mesure correspond a` un e´le´ment de matie`re qui tourne avec le disque. De ce fait,
pour retracer nume´riquement toute l’histoire de cet e´le´ment, il faut regarder l’e´tat de tous
les e´le´ments du maillage qui appartiennent a` la bonne ligne de courant. La ﬁgure (3.66)
sche´matise la succession des positions de la particule de matie`re.
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Fig. 3.65: De´formations principales releve´es par la jauge 1, selon les axes 1,2 et 3
Fig. 3.66: Sche´matisation d’une ligne de courant qui retrace l’histoire d’une particule de
matie`re
On pre´sente diﬀe´rents calculs : un calcul e´lastique et plusieurs calculs e´lastoplastiques
(avec les deux jeux de parame`tres mate´riau issus des identiﬁcations).
Premie`re loi mate´riau
Les courbes (3.67) et (3.68) donnent les valeurs des de´formations principales issues
des mesures (rosettes no1 et no3) et des calculs. Deux diﬀe´rents calculs sont compare´s :
le calcul e´lastique et le calcul e´lastoplastique. La loi e´lastoplastique donne globalement
de meilleurs re´sultats. Les courbes issues des calculs correspondent aux valeurs prises par
l’e´le´ment dit stabilise´ (ﬁgure 3.66). Celui-ci correspond a` un e´le´ment de la ligne de cou-
rant pris en amont du chargement, suﬃsamment ”loin” de ce dernier. Comme cela a e´te´
explique´ dans la partie qui de´crit les algorithmes eule´riens (2), cet e´le´ment stabilise´ donne
l’e´tat re´siduel de la ligne de courant apre`s le passage du chargement. On a compare´ les
de´formations de plusieurs e´le´ments des lignes de courant avec les mesures. C’est toujours
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l’e´le´ment stabilise´ qui donne les meilleures corre´lations.
Fig. 3.67: De´formations principales pour la rosette no1
Fig. 3.68: De´formations principales pour la rosette no3
A pre´sent que les corre´lations avec les jauges de de´formation sont satisfaisantes, on
e´tudie les champs me´caniques sur la piste de frottement. Les courbes (3.69), (3.70), (3.71)
et (3.72) correspondent a` la ligne de courant no4, prise au milieu de la piste de frottement,
sur le coˆte´ inte´rieur (cf. ﬁgure 3.77).
La courbe (3.69) donne les valeurs des contraintes circonfe´rentielles (σθθ dans un
repe`re cylindrique) en fonction des de´formations plastiques circonfe´rentielles pour toute
la ligne de courant, pendant le freinage et le refroidissement. La courbe (3.70) correspond
aux meˆmes valeurs, mais elle ne concerne que l’e´le´ment stabilise´. On ne commentera plus
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Fig. 3.69: Courbe contraintes/de´formations plastiques pour la ligne de courant en surface
Fig. 3.70: Courbe contraintes/de´formations plastiques pour l’e´le´ment stabilise´ de la ligne
de courant en surface
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Fig. 3.71: Courbe contraintes/de´formations plastiques en surface sur 2 cycles
Fig. 3.72: Courbe contraintes/de´formations me´caniques pour la ligne de courant en sur-
face sur 2 cycles
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que ces courbes ”stabilise´es” mais on garde a` l’esprit qu’un e´le´ment de matie`re voit une
histoire me´canique un peu plus complexe. La courbe peut se de´composer en plusieurs
parties distinctes :
• Dans un premier temps, le disque chauﬀe en surface. Les pistes tendent alors a` se di-
later. Dans la direction circonfe´rentielle, la matie`re ne peut pas s’e´tendre : il s’e´tablit
alors des contraintes de compression dans le disque. La sollicitation thermique reste
faible et les de´formations restent purement e´lastiques.
• La limite d’e´lasticite´ ﬁnit par eˆtre atteinte. On voit apparaˆıtre des de´formations
plastiques dans la direction eθθ. Les contraintes de compression continuent a` aug-
menter.
• La tempe´rature devient e´leve´e et les coeﬃcients commencent a` baisser. De ce fait,
les contraintes diminuent en amplitude mais les de´formations plastiques continuent
a` augmenter (en valeurs ne´gatives).
• Pendant les dernie`res secondes de freinage, la tempe´rature commence a` s’homoge´ne´iser
dans le disque : le cœur du disque devient presqu’aussi chaud que les pistes. Ces
dernie`res sont alors moins contraintes. De plus, la tempe´rature commence a` di-
minuer. De ce fait, les contraintes diminuent aussi. Il y a meˆme plastiﬁcation en
de´charge, ce qui est une conse´quence de l’e´crouissage cine´matique.
• La de´charge me´canique n’a aucun eﬀet. On conﬁrme encore que le chargement
me´canique a tre`s peu d’inﬂuence sur les champs de contraintes au niveau des pistes,
du moins pour ce type de freinage.
• Pendant la phase de refroidissement, les pistes redeviennent froides ; les contraintes
de compression tendent alors a` disparaˆıtre. On note toutefois que la de´charge ther-
mique n’est pas e´lastique.
Les contraintes re´siduelles en cette ligne de courant restent des contraintes de com-
pression. On eﬀectue le calcul de deux freinages pour e´tudier l’e´volution des champs
re´siduels. Les courbes (3.72) et (3.71) donnent les variations des contraintes circonfe´rentielles
en fonction des de´formations totales me´caniques et des de´formations plastiques. Les
contraintes re´siduelles tendent plutoˆt a` baisser. On n’obtient toujours pas de contraintes
de traction en ﬁn de refroidissement. Cette constatation nous a amene´s a` nous interroger
sur la mode´lisation du comportement de la fonte. En eﬀet, d’apre`s notre e´tude biblio-
graphique, le comportement de la fonte a` graphite lamellaire est diﬀe´rent selon que la
structure travaille en traction ou en compression. Les limites d’e´lasticite´ en compression
sont de l’ordre de 2 a` 3 fois celles en traction. Ne disposant pas de donne´es expe´rimentales
en compression sur la fonte GLJ2, nous avons tout simplement multiplie´ par un facteur 2
les limites d’e´lasticite´ issues des identiﬁcations faites sur les essais de traction (cf. partie
3.1.3). Il s’agit d’e´tudier l’inﬂuence de ces limites d’e´lasticite´ sur la re´ponse me´canique
du disque.
Les de´formations totales calcule´es dans la gorge et qui correspondent aux rosettes
restent tre`s semblables a` celles obtenues avec les limites en traction. Les courbes sont
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donne´es en annexes (annexes ??). Sur la courbe (3.73), on constate que les pistes plasti-
ﬁent plus tard, ce qui est logique puisque les limites d’e´lasticite´ sont plus e´leve´es. Une autre
conse´quence est que la ﬁn de la phase de freinage est e´lastique. Les contraintes re´siduelles
circonfe´rentielles sont cette fois-ci des contraintes de traction. Ces calculs montrent l’im-
portante inﬂuence de la limite d’e´lasticite´ sur la re´ponse me´canique du disque. Il est donc
ne´cessaire d’eﬀectuer des essais de caracte´risation de comportement de la fonte en trac-
tion et en compression. S’il est commune´ment admis que le comportement est diﬀe´rent
en traction et en compression, il faut rappeler que les e´tudes jusqu’a` pre´sent faites sont
base´es sur des essais monotones. Il faudrait e´tudier la diﬀe´rence de comportement sur un
cycle stabilise´ (obtenu en ge´ne´ral apre`s une vingtainte de cycles). Si ces essais cycliques
te´moignent en eﬀet d’une diﬀe´rence de comportement en traction et en compression, il
faudrait alors le prendre en compte dans la mode´lisation de la fonte.
Fig. 3.73: Courbe contraintes/de´formations plastiques avec des limites e´lastiques de com-
pression
Deuxie`me loi mate´riau
L’analyse des essais TRR a donne´ deux jeux de parame`tres mate´riau diﬀe´rents,
selon le crite`re d’erreur choisi. On e´tudie dans cette partie la seconde loi mate´riau. On
ajoute une condition aux limites aux nœuds qui se trouvent au cœur des pistes (en mi-
lieu d’e´paisseur), sur l’axe de syme´trie des plaquettes de frein. On bloque en eﬀet les
de´placements dans la direction ey de ces nœuds pour rendre compte de la pre´sence de
l’e´trier. Le disque ne peut pas se mettre totalement en coˆne puisqu’il est bloque´ par
l’e´trier. Cette condition est toutefois un peu se´ve`re car dans la re´alite´, l’e´trier pre´sente un
peu de jeu.
Cette seconde loi donne des re´sultats au niveau de la gorge qui sont le´ge`rement
moins bons que la premie`re loi. Les courbes se rapprochent plus de celles obtenues avec
le calcul purement e´lastique. Les courbes sont donne´es en annexes (annexes ??). Cinq
freinages successifs ont e´te´ calcule´s.
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Les ﬁgures (3.74) et (3.75) montrent que les courbes ne se stabilisent pas au bout de 5
cycles. Au contraire, la structure semble voir du rochet. Ce re´sultat n’est pas si surprenant
car le freinage simule´ correspond a` un freinage se´ve`re a` de´ce´le´ration maximale a` partir
d’une vitesse maximale de rotation. La ﬁgure (3.76) donne la distribution des contraintes
circonfe´rentielles dans une section de disque. Le cœur du disque est plus en traction que
la surface. La ligne de courant e´tudie´e en surface comporte d’ailleurs des contraintes
re´siduelles de compression. Toutefois, on remarque que globalement, la re´sultante des
contraintes sur la section est une contrainte de traction. Ce re´sultat reste en accord avec
l’expe´rience : quand on de´coupe un disque use´ selon une section , il s’ouvre. Cela te´moigne
de contraintes re´siduelles de traction.
Fig. 3.74: Courbe contraintes/de´formations plastiques en surface sur 5 cycles de freinage
Fig. 3.75: Evolution des de´formations plastiques en surface sur 5 cycles de freinage
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Fig. 3.76: Distribution des contraintes re´siduelles circonfe´rentielles sur une section de
disque
La ﬁgure (3.77) permet d’e´tudier plus pre´cise´ment les champs me´caniques dans la
profondeur du disque. Elle permet de comprendre pourquoi les contraintes circonfe´rentielles
re´siduelles sont positives dans le cœur du disque et ne´gatives en surface. Pendant les pre-
miers instants de freinage, le disque est plus chaud en surface. De ce fait, les contraintes
de compression sont d’abord plus e´leve´es que dans le cœur. La tempe´rature atteint alors
la valeur critique a` partir de laquelle les coeﬃcients s’eﬀondrent ; par conse´quent, les
contraintes diminuent en valeur. Dans l’e´paisseur, la tempe´rature n’atteint pas cette va-
leur critique. L’e´volution des contraintes circonfe´rentielle reste donc monotone pendant
toute la phase de freinage. A la ﬁn du freinage, plus on est proche de la surface, plus les
contraintes sont proches de la valeur nulle. Cela signiﬁe que l’on part d’un e´tat me´canique
plus favorable a` l’e´tablissement de contraintes re´siduelles de traction. Or c’est le contraire
qui se passe : en surface, la tempe´rature est supe´rieure a` 500oC, la limite d’e´lasticite´ et
le coeﬃcient d’e´crouissage sont donc faibles. On plastiﬁe donc pendant le refroidissement
et comme la pente d’e´crouissage est faible, les contraintes varient peu. En profondeur, le
refroidissement n’engendre pas de plastiﬁcation ; les contraintes montent alors fortement
en traction (de l’ordre de 75 MPa pour le premier cycle). La courbe (3.78) permet de
suivre l’e´volution de la tempe´rature des lignes de courant e´tudie´e. Un calcul a e´te´ eﬀectue´
avec des coeﬃcients ne variant plus avec la tempe´rature. Les valeurs prises sont celles qui
correspondent a` une tempe´rature e´gale a` 20oC. Les re´sultats (ﬁgure 3.79) conﬁrment que
les diﬀe´rences de comportement selon l’e´paisseur lors du refroidissement sont uniquement
dues a` la loi mate´riau.
Enﬁn, on e´tudie une ligne de courant sur la couronne exte´rieure du disque, en milieu
d’e´paisseur (ligne de courant no5 sur la ﬁgure 3.77). En de´but de freinage, les extre´mite´s
supe´rieure et infe´rieure de la couronne sont plus chaudes que le cœur. Elles se dilatent et
engendrent des contraintes de traction en milieu d’e´paisseur (ﬁgure 3.80). Quand la profon-
deur du disque commence aussi a` se dilater, les contraintes se transforment en contraintes
de compression. La couronne exte´rieure ﬁnit aussi par plastiﬁer. Enﬁn, le refroidissement
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Fig. 3.77: Courbe contraintes/de´formations plastiques en fonction de la profondeur
Fig. 3.78: Evolution de la tempe´rature pendant un cycle en fonction de la profondeur
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Fig. 3.79: Courbes relatives a` des coeﬃcients mate´riau ne de´pendant pas de la
tempe´rature en fonction de la profondeur
est e´lastique. Le second cycle se de´roule exactement de la meˆme manie`re. Mais comme
les contraintes re´siduelles de traction sont de plus en plus e´leve´es, au troisie`me cycle,
pendant la phase de traction, la limite e´lastique est atteinte ; on a donc de la plastiﬁca-
tion. Les re´sultats sur cette ligne de courant sont cohe´rents avec l’expe´rience. En eﬀet, les
ﬁssures radiales observe´es sur les pistes de frottement de´marrent en ge´ne´ral sur la cou-
ronne exte´rieure du disque. Les re´sultats nume´riques montrent bien que les contraintes
re´siduelles sont plus e´leve´es sur la couronne exte´rieure que sur les pistes de frottement
ou en profondeur. Les contraintes re´siduelles obtenues sont relativement e´leve´es ; on peut
s’attendre a` ce qu’au bout de peu de cycles, le disque rompt en ce point. Les essais sur
banc montrent d’ailleurs qu’avec de telles sollicitations, la dure´e de vie du disque est faible.
Fig. 3.80: Courbe contraintes/de´formations plastiques sur la couronne exte´rieure du
disque sur 3 cycles
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3.2.5.5 Conclusions sur l’analyse thermome´canique
Les re´sultats montrent que la me´thode nume´rique mise en place permet de pre´dire
correctement le comportement du disque au niveau de la gorge ; les corre´lations avec les
jauges de de´formations sont bonnes. La simulation tridimensionnelle avec prise en compte
de la rotation du disque (rendue possible graˆce a` l’utilisation des algorithmes eule´riens)
permet aussi d’analyser la re´ponse me´canique du disque dans les pistes de frottement, la`
ou` peuvent apparaˆıtre des ﬁssures radiales. L’analyse des courbes permet de montrer que
les contraintes re´siduelles sont globalement des contraintes de traction circonfe´rentielles
sur chaque section du disque. Le maximum est toutefois atteint sur la couronne exte´rieure,
la` ou` de´marrent expe´rimentalement les ﬁssures. Le cycle impose´ est un freinage se´ve`re. Il
n’est donc pas e´tonnant de ne pas voir de stabilisation de la re´ponse du disque.
La dernie`re conclusion que l’on peut tirer de cette analyse porte sur la tre`s grande
sensibilite´ des re´sultats par rapport a` la mode´lisation du comportement. En eﬀet, la prise
en compte de la diﬀe´rence de limite d’e´lasticite´ en traction et en compression modiﬁe
fortement les niveaux de contraintes atteints en ﬁn de chaque cycle. Des essais de traction
et de compression re´pe´te´s doivent cependant eˆtre eﬀectue´s pour ve´riﬁer ce comportement
commun aux fontes car si celui-ci a e´te´ observe´ par plusieurs auteurs, jamais il n’a e´te´
ve´riﬁe´ sur un cycle stabilise´. Enﬁn, les autres coeﬃcients ne´cessitent e´galement une iden-
tiﬁcation ﬁne et robuste. Il semblerait que des eﬀorts de me´thodologie restent a` faire dans
ce domaine.
Finalement, les calculs pre´sente´s montrent la tre`s grande sensibilite´ des re´sultats par
rapport aux valeurs de tempe´rature atteintes, aux eﬀets de structure et au comportement
du mate´riau. Il est donc essentiel, dans un premier temps, de bien estimer l’histoire ther-
mique du disque. L’algorithme TRC (Transitoire dans le Repe`re du Chargement) permet
une bonne pre´diction des champs de tempe´rature dans la pie`ce. Les eﬀets de structure ont
pu eˆtre mode´lise´s graˆce a` l’utilisation des algorithmes eule´riens mis en place. Ces derniers
permettent e´galement un gain de temps de calcul qui rend possible la mode´lisation du
comportement ane´lastique du mate´riau. Enﬁn, il reste a` bien de´ﬁnir les conditions aux
limites du proble`me et d’identiﬁer d’une fac¸on suﬃsamment ﬁne et robuste le comporte-
ment de la fonte.
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3.2.6 Etude de l’endommagement
L’objectif de cette partie est d’illustrer la de´marche d’e´tude d’endommagement.
Cette analyse repose sur les freinages d’arreˆt a` 80 bars et 30 bars pre´sente´s pre´ce´demment,
qui ne sont pas force´ment repre´sentatifs de la vie d’un disque. On ne pourra donc pas
conclure sur la tenue des disques, mais seulement sur la pertinence des me´thodes utilise´es
et des crite`res associe´s.
Dans la partie (3.1.4), nous avons souligne´ l’importance de disposer d’un crite`re de
fatigue qui prenne en compte les caracte`res multiaxial et anisotherme du chargement.
Nous avons ainsi propose´ une extension anisotherme du crite`re de Dang Van. Il s’agit de
comparer les re´sultats obtenus par ce crite`re anisotherme avec ceux obtenus par le crite`re
isotherme classique de Dang Van. Nous rappelons que ces crite`res de fatigue polycyclique
reposent sur une de´marche macro-me´so. La condition d’endurance illimite´e en un point
m sur un cycle de contraintes s’e´crit sous la forme :
h(σ(m, t), t ∈ [0, T ]) < 0
Les observations expe´rimentales montrent les roˆles pre´ponde´rants du cisaillement et de
la pression hydrostatique sur le comportement en fatigue. La fonction h correspondant a`
l’une des versions du crite`re de Dang Van est :
min
ST
{max
t
‖ τ [S(t)− ST ] ‖} − bd + adPmax < 0
ou` ad(T ) et bd(T ) sont des fonctions caracte´ristiques du mate´riau. τ est le cisaillement
maximal, Pmax la pression hydrostatique et S le de´viateur des contraintes. La fonction h
correspondant au crite`re anisotherme propose´ (3.12) est :
min
ST
{
max
t
[ ‖ τ [S(t)− ST ] ‖
βd(T (t))
− 1 ]}+max
t
{
αd(T (t))P (t)
}
< 0
ou` αd(T ) et βd(T ) sont des fonctions caracte´ristiques du mate´riau.
Les crite`res isothermes et anisothermes sont applique´s aux cycles de contraintes et
de tempe´rature issus des calculs thermome´caniques pre´sente´s dans la partie (3.2.5). Nous
e´tudions quelques lignes de courant particulie`res. Elles sont repre´sente´es sur le sche´ma
(3.81). Les coeﬃcients du crite`re sont de´termine´s par des essais de fatigue sur e´prouvettes,
eﬀectue´s a` diﬀe´rentes tempe´ratures (20oC, 400oC et 600oC).
Sur la ﬁgure (3.82), on a repre´sente´, pour le freinage a` 80 bars, le trajet (τ ,p) de
deux points localise´s dans la zone de raccordement du disque, ainsi que les droites de Dang
Van a` 20oC et 600oC. On s’aperc¸oit que le crite`re a` 600oC est bien suˆr plus se´ve`re que
celui a` 20oC. Ne´anmoins, quelle que soit la droite de Dang Van, les re´sultats montrent que
les crite`res sont de´passe´s pour la ligne de courant no2. Ce re´sultat e´tait attendu, puisque
le freinage simule´ correspond a` un freinage se´ve`re, non repre´sentatif des freinages quoti-
diens qui peuvent mener a` de la fatigue polycyclique. Il est donc logique que le crite`re
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Fig. 3.81: Position des lignes de courant postraite´es
polycyclique soit de´passe´. Le maximum de la fonction h est atteint dans cette zone de
raccordement qui correspond bien a` la zone critique du disque. En eﬀet, ce dernier peut
rompre dans la gorge, quand il est se´ve`rement sollicite´ pendant un petit nombre de cycles.
Les lignes de courant sur les pistes de frottement (sur le coˆte´ inte´rieur et sur la cou-
ronne exte´rieure) ont des trajets de chargement ”moins endommageants”. En eﬀet, sur la
ﬁgure (3.83), on voit que la droite de Dang Van a` 20oC n’est jamais de´passe´e, tandis que
celle a` 600oC l’est le´ge`rement. Le diagramme (3.84) donne la valeur maximale sur le cycle
de la fonction h du crite`re anisotherme. On la compare avec celles qui correspondent a` des
coeﬃcients pris a` une tempe´rature ﬁxe. Cela revient a` comparer le crite`re anisotherme au
crite`re isotherme de Dang Van e´value´ a` une tempe´rature ﬁxe. Les re´sultats montrent que
le crite`re anisotherme permet de de´ﬁnir une limite d’endurance interme´diaire entre les
deux crite`res isothermes a` 20oC et 600oC. En revanche, le crite`re anisotherme est tantoˆt
plus se´ve`re, tantoˆt moins se´ve`re que le crite`re isotherme e´value´ a` 400oC.
Enﬁn, les re´sultats obtenus avec le freinage a` 30 bars sont repre´sente´s dans les ﬁ-
gures (3.85) et (3.86). Ils montrent que ce freinage est moins se´ve`re que celui a` 80 bars,
notamment pour la ligne de courant no5 : quel que soit le crite`re utilise´, la limite d’en-
durance n’est jamais de´passe´e en ce point, alors que pour le freinage a` 80 bars, la limite
isotherme a` 600oC est de´passe´e. Ce phe´nome`ne s’explique par le fait qu’a` 80 bars, le
ﬂux de chaleur impose´ est plus e´leve´. De ce fait, il y a plus de gradient thermique selon
l’e´paisseur du disque. La ligne de courant no5 est donc plus sollicite´e. Enﬁn, si on se ﬁe aux
re´sultats obtenus avec le crite`re anisotherme sur toutes les lignes de courant, le freinage a`
30 bars n’induit pas de ﬁssure par fatigue polycylique, car le crite`re n’est jamais de´passe´.
L’expe´rience montre que le disque plein e´tudie´ ne ﬁssure eﬀectivement pas en cliente`le. Or
le freinage a` 30 bars est un freinage qui semble assez repre´sentatif d’un freinage quotidien.
On peut conclure que les re´sultats sont qualitativement corrects :
• les zones critiques sont bien celles qui ont les valeurs de h les plus e´leve´es ;
• le freinage a` 80 bars induit plus de points critiques que le freinage a` 30 bars ;
• les se´ve´rite´s des crite`res isothermes sont croissantes quand la tempe´rature de re´fe´-
rence augmente ;
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• le crite`re anisotherme permet bien de de´ﬁnir une limite d’endurance interme´diaire
entre les crite`res isothermes e´value´s a` 20oC et 600oC.
Fig. 3.82: Diagramme (τ ,p) dans la gorge pour le freinage a` 80 bars
Fig. 3.83: Diagramme (τ ,p) sur les pistes de frottement pour le freinage a` 80 bars
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Fig. 3.84: Valeurs de la fonction h pour le freinage a` 80 bars
Fig. 3.85: Diagramme (τ ,p) sur les pistes de frottement pour le freinage a` 30 bars
Fig. 3.86: Valeurs de la fonction h pour le freinage a` 30 bars
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Conclusion et perspectives
L’objectif de ce travail e´tait de proposer une mode´lisation du comportement ther-
mome´canique des disques de frein, ainsi qu’une me´thode de dimensionnement aux phe´no-
me`nes de fatigue. Cette dernie`re comporte les e´tapes suivantes :
• la connaissance et la mode´lisation des chargements et des conditions aux limites
impose´s au disque ;
• la mode´lisation et l’identiﬁcation du comportement du mate´riau (fonte a` graphite
lamellaire) ;
• le calcul pre´dictif de la pie`ce dans un contexte de bureau d’e´tude ;
• l’e´tude des endommagements, la formulation et l’application des crite`res de fatigue
associe´s.
La connaissance des chargements et des e´changes entre le disque et son environ-
nement ne´cessite une analyse pre´alable des observations expe´rimentales. Celle-ci permet
de de´gager les principaux phe´nome`nes physiques mis en jeu au cours d’un freinage. La
strate´gie de mode´lisation nume´rique repose sur les conclusions de cette analyse. Enﬁn,
l’e´tude des sollicitations en cliente`le permet de de´terminer le proﬁl de vie d’un disque.
Cette seconde partie de l’analyse des sollicitations n’a pas e´te´ aborde´e dans ce travail.
La mode´lisation du mate´riau doit tenir compte du comportement ane´lastique de la
fonte dans un contexte de tempe´ratures variables et e´leve´es. De plus, le mode`le doit eˆtre
repre´sentatif de la vie du disque : l’identiﬁcation du comportement doit donc s’eﬀectuer
dans un contexte semblable a` celui ve´cu par la pie`ce (meˆme gamme de tempe´rature, meˆme
vitesse de de´formation, etc.) sur un cycle stabilise´.
Pour eˆtre pre´dictif, le calcul du disque doit respecter la complexite´ du syste`me
(proble`me tridimensionnel, rotation du disque, comportement ane´lastique du mate´riau,
sollicitations anisothermes, etc.) mais pour eˆtre compatible avec les contraintes des bu-
reaux d’e´tude, les temps de calcul doivent rester raisonnables. Pour re´pondre a` ces be-
soins, de nouveaux algorithmes eule´riens (transitoire, stationnaire, pe´riodique) ont e´te´
de´veloppe´s. Ils permettent la simulation tridimensionnelle transitoire d’un freinage en des
temps de calcul compatibles avec les exigences des inge´nieurs.
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Enﬁn, l’e´tude des endommagements subis par le disque de frein doit tenir compte
du contexte multiaxial et anisotherme des phe´nome`nes. L’analyse des avaries observe´es
sur les disques de frein a permis d’identiﬁer deux principaux types d’endommagement :
la fatigue a` faible nombre de cycles et la fatigue a` grand nombre de cycles. Un crite`re
e´nerge´tique, propose´ par Charkaluk et de´ja` applique´ a` des structures re´elles, permet de
re´pondre au proble`me de fatigue oligocyclique. Pour la fatigue polycyclique, une extension
anisotherme du crite`re de Dang Van a e´te´ propose´e. Un premier calcul de fatigue a montre´
l’apport de ce crite`re.
L’objectif de ce travail e´tait de fournir, pour l’e´tude de la tenue en service des disques
de frein, des outils the´oriques et nume´riques utilisables en bureaux d’e´tude. L’exemple du
calcul thermome´canique du disque plein pre´sente´ dans le dernier chapitre montre que les
algorithmes eule´riens de´veloppe´s permettent une bonne mode´lisation du syste`me, avec
des gains de temps de calcul conse´quents. L’e´tude comple`te du freinage peut donc eˆtre
aborde´e.
D’un point de vue industriel, il reste a` eﬀectuer une analyse des cycles de freinage
en cliente`le aﬁn de de´gager un proﬁl de vie du disque et de de´ﬁnir un ou quelques cycles
repre´sentatifs de la dure´e de vie. De meˆme, l’e´tude des essais sur pie`ces devra permettre
d’e´tablir, pour chaque type d’endommagement, quel type de chargement l’a induit.
Pour la mode´lisation du comportement du mate´riau, il reste quelques incertitudes.
A-t-on une diﬀe´rence de comportement en traction et en compression lorsque la re´ponse
stabilise´e est atteinte ? Comment de´partager deux jeux de parame`tres issus de deux identi-
ﬁcations diﬀe´rentes ? Quel est le calcul d’erreur le plus pertinent ? Des essais anisothermes
sur e´prouvettes le`veraient-ils les incertitudes ? Enﬁn, les calculs de disque pre´sente´s dans
ce me´moire reposent sur un mode`le de comportement e´lastoplastique simple. Il reste a` ap-
pliquer le mode`le e´lastoviscoplastique, pre´sente´ dans le chapitre 2 et teste´ sur des mode`les
simples, au calcul du disque de frein.
Les algorithmes de´veloppe´s permettent des simulations nume´riques qui prennent
bien en compte les eﬀets tridimensionnels de structure, la rotation du disque et le ca-
racte`re transitoire de l’histoire thermome´canique ve´cue par la pie`ce. En revanche, une
e´tude nume´rique plus approfondie des couplages entre les phe´nome`nes thermome´caniques
et le contact frottant entre le disque et les plaquettes permettrait de mieux mode´liser les
chargements. Les proble`mes d’usure, de ﬂambement ou de points chauds n’ont pas e´te´
aborde´s, car il fautdrait d’abord de´terminer leur occurrence et leur roˆle dans la tenue en
fatigue des disques. Les freinages longs (type descente de montagne) n’ont pas e´te´ e´tudie´s.
Les crite`res de fatigue oligocyclique et polycylique anisothermes semblent bien re´pon-
dre aux besoins du proble`me du disque de frein. Le crite`re e´nerge´tique a de´ja` e´te´ applique´
a` d’autres structures. Pour la fatigue polycyclique, des essais sur banc et sur ve´hicule
permettront de valider le crite`re anisotherme propose´.
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Annexe A
Calculs de contact du disque de frein
A.0.7 Inﬂuence du module de Young des garnitures des pla-
quettes
Fig. A.1: Inﬂuence du module de Young des garnitures sur le de´placement d’un point sur
la couronne exte´rieure du disque
Fig. A.2: Nœuds en contact pour
Eplaquette = 0, 5 GPa
Fig. A.3: Nœuds en contact pour
Eplaquette = 1 GPa
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A.0.8 Inﬂuence du coeﬃcient de frottement
Fig. A.4: Inﬂuence du coeﬃcient de frottement µ sur le de´placement
Fig. A.5: Nœuds en contact pour un co-
eﬃcient de frottement µ = 0, 25
Fig. A.6: Nœuds en contact pour un co-
eﬃcient de frottement µ = 0, 4
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Annexe B
Calculs thermiques
du disque de frein
B.0.9 Distribution du ﬂux de chaleur en fonction du rayon
Fig. B.1: Comparaison de tempe´rature au niveau du thermocouple frottant pour une
distribution de ﬂux de chaleur en fonction de la position radiale des points
Fig. B.2: Comparaison de tempe´rature
au niveau du pyrome`tre POST 4
Fig. B.3: Comparaison de tempe´rature
au niveau du pyrome`tre PRE 4
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B.0.10 Distribution du ﬂux de chaleur
en fonction de la pression et du rayon
Fig. B.4: Comparaison de tempe´rature au niveau du thermocouple frottant pour une
distribution de ﬂux de chaleur en fonction de celle de la pression de contact et de la
position radiale des points
Fig. B.5: Comparaison de tempe´rature
au niveau du pyrome`tre POST 4
Fig. B.6: Comparaison de tempe´rature
au niveau du pyrome`tre PRE 4
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B.0.11 Calcul thermique du freinage a` 30 bars
Les re´sultats suivants sont relatifs a` un calcul thermique eﬀectue´ avec l’algorithme
TRC, simulant le freinage d’arreˆt a` partir d’une vitesse initiale V = 150 km/h avec une
pression hydraulique P = 30 bars. Ce freinage correspond au freinage nume´ro (b) des ta-
bleaux (3.2.2.3) et (3.14) du chapitre (3.2.2) qui de´ﬁnissent les freinages re´alise´s sur banc
dynamome´trique. Dans ces calculs, la distribution du ﬂux de chaleur est proportionnelle
a` la pression de contact.
Fig. B.7: Comparaison de tempe´rature au niveau du thermocouple frottant
Fig. B.8: Comparaison de tempe´rature au niveau des pyrome`tres place´s apre`s les pla-
quettes
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Fig. B.9: Comparaison de tempe´rature au niveau des pyrome`tres place´s avant les pla-
quettes
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Annexe C
Calculs me´caniques
du disque de frein
C.0.12 Loi de comportement no1
Les corre´lations calculs/essais pour le freinage nume´ro (c) du tableau (3.2.2.3) sont
eﬀectue´es pour un calcul thermome´canique du disque de frein avec la premie`re loi. On rap-
pelle que cette loi e´lastoplastique provient d’une identiﬁcation des parame`tres qui repose
sur une erreur calcule´e sur le niveau des contraintes et sur la quantite´ d’e´nergie dissipe´e.
On a artiﬁciellement multiplie´ par un facteur 2 les limites d’e´lasticite´ pour e´tudier l’in-
ﬂuence d’une e´ventuelle diﬀe´rence de comportement en traction/compression. La courbe
correspondant aux de´formations principales de la rosette no1 selon la premie`re direction
est donne´e.
Fig. C.1: De´formations principales de la jauge 1
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C.0.13 Loi de comportement no2
La seconde loi e´lastoplastique provient d’une identiﬁcation des parame`tres qui repose
sur une erreur calcule´e uniquement sur le niveau des contraintes. La courbe correspondant
aux de´formations principales de la rosette no3 selon la deuxie`me direction est donne´e.
Fig. C.2: De´formations principales de la jauge 3
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Annexe D
Application du crite`re de fatigue
polycyclique anisotherme
a` une sphe`re composite
On conside`re une structure sphe´rique, compose´e d’une partie exte´rieure concentrique
(ri < r < re) et d’une partie inte´rieure concentrique (0 < r < ri) (ﬁgure D.1). Le volume
exte´rieur est en acier ; l’inte´rieur est en ce´ramique. La sphe`re est soumise a` des cycles
sinuso¨ıdaux uniformes de tempe´rature de la forme :
T (t) = 20oC + 225oC (1 + sin t)
On suppose que les mate´riaux sont homoge`nes et isotropes et que la structure subit
des petites de´formations. On s’inte´resse au volume exte´rieur de la sphe`re. La solution
e´lastique du proble`me est connue. Pour le volume exte´rieur, on a :


σrr(r) =
pa
1−a( 1− ( rer )3 )
σθθ(r) =
pa
1−a( 1 +
1
2
( re
r
)3 )
σφφ(r) = σθθ(r)
ou` :


a = ( ri
re
)3
b = ( Ee
1−νe ) (
1−2νe
Ee
− 1−2νi
Ei
)
p = (1− a)(αi − αe) 2Ee3(1−νe) ∆T1 − 2b
3
(1−a))
σφφ(r) = σθθ(r)
Les valeurs des rayons ri et re sont :
ri = 100 mm
re = 200 mm
Les modules de Young (Ei et Ee), les coeﬃcients de poisson (νi et νe), les coeﬃcients
de dilatation (αi et αe) relatifs aux deux mate´riaux, ainsi que les limites d’endurance en
ﬂexion et torsion alterne´es (fe et te) de l’acier sont donne´s dans les tableaux suivants.
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acier ce´ramique
Module de Young (GPa) Ee = 220 Ei = 290
Coeﬃcient de poisson νe = 0, 3 νi = 0, 27
Coeﬃcient de dilatation (K−1) αe = 12 10−6 αi = 3, 1 10−6
Tempe´rature 20oC 200oC 400oC
fe (MPa) 312 217 225, 7
te (MPa) 200 173, 8 144, 8
Les valeurs de la fonction h correspondant au crite`re de fatigue polycylique ani-
sotherme propose´ et de´crit dans le chapitre (3.1.4) sont donne´es en fonction du rayon
r ∈ [ri, re] (ﬁgure D.2). On les compare avec les valeurs des fonctions h qui correspondent
aux crite`res isothermes de Dang Van, e´value´s avec les limites d’endurance a` 20oC et 470oC.
Ces tempe´ratures sont les valeurs minimales et maximales du cycle thermique impose´. On
ne dispose malheureusement pas de re´sultats expe´rimentaux concernant cette sphe`re com-
posite. Cependant, les re´sultats des calculs sont qualitativement bons. En eﬀet, on voit
que le crite`re anisotherme donne une estimation de la tenue de la sphe`re dont la se´ve´rite´
est encadre´e par celles des crite`res isothermes pris a` tempe´rature minimale et maximale.
Fig. D.1: Sphe`re composite Fig. D.2: Valeurs de la fonction h pour
le volume exte´rieur
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